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Nomenclature
Abréviations
0D Zéro-dimensionnel
3D Tri-dimensionnel
AA Avance à l'Allumage
AOA Avance d'Ouverture à l'Admission
AOE Avance d'Ouverture à l'Echappement
CA Pmax Angle de calage de la pression maximale
CA X Angle pour lequel X % des gaz brûlés sont produits
Da Nombre de Damköhler
EGR Gaz Recirculés de l'Echappement
EQM Erreur Quadratique Moyenne
GBR Gaz Brûlés Résiduels
Ka Nombre de Karlovitz
NOX Oxyde d'azote
Nu Nombre de Nusselt
PCI Pouvoir Caloriﬁque Inférieur
Pmax Pression cylindre maximale
PMB Point Mort Bas
PMH Point Mort Haut
PMI Pression Moyenne Indiquée
Pr Nombre de Prandtl
RFA Retard Fermeture Admission
RFE Retard Fermeture Echappement
Ri Richesse
Re Nombre de Reynolds
Sc Nombre de Schmidt
Lettres latines
Cp chaleur spéciﬁque molaire à pression constante
Cv chaleur spéciﬁque molaire à volume constant
D diﬀusivité massique
h,H enthalpies massique, molaire
hs enthalpie sensible
∆hf,k enthalpie de formation
hth coeﬃcient d'échange
k énergie cinétique turbulente
lt échelle intégrale de longueur
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m masse
mtot masse totale
mkb masse brûlée de l'espèce chimique k
mke masse entraînée de l'espèce chimique k
Mk masse molaire de l'espèce chimique k
n nombre de moles
P pression
Pm pression moteur entraîné
q
′
intensité turbulente
Qcomb énergie de combustion (J)
Qth pertes thermiques (J)
R constante des gaz parfaits
rflam rayon de ﬂamme
rk constante des gaz parfaits massique
S surface d'échange
Surf surface de ﬂamme
T température
U énergie interne molaire
v vitesse locale d'écoulement
Vc vitesse de consommation
ve vitesse d'entraînement
vi i
eme composante de vitesse
Vl, Vt vitesses de ﬂamme laminaire, turbulente
V Volume
Vcyl volume cylindre
w˙k taux de réaction de l'espèce chimique k
Yk fraction massique d'une espèce chimique k
.
′
, .
′′
composantes ﬂuctuantes
.˜, . moyennes de Favre et de Reynolds
Lettres grecques
δl, δt épaisseurs de ﬂamme laminaire, turbulente
δQ distance de coincement
δ, δT épaisseurs de couches limites cinématique, thermique
δθ, δt, δθajout pas d'intégration
 taux de dissipation visqueuse
η échelle de Kolmogorov
γ Rapport des chaleurs spéciﬁques
λ conductivité thermique
λT échelle de Taylor
µ, ν Viscosités dynamique, cinématique
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ρ Masse volumique
Σ Densité de surface de ﬂamme
τ temps caractéristique de combustion
τc temps caractéristique de la chimie
τk temps caractéristique de Kolmogorov
τt temps caractéristique de la turbulence
θ angle vilebrequin
θAA angle d'allumage
Indices et exposants
b mélange gazeux constitué de gaz brûlés et de réactifs
gf gaz frais
gb gaz brûlé
react réactifs
i numéro de la zone en réaction
l laminaire
., pl relatif aux gaz en propagation libre
., ip relatif aux gaz en interaction avec les parois
t turbulent
w parois
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Chapitre 1
Introduction générale et contexte
Apparue au XXe siècle, l'automobile s'est entièrement démocratisée et est actuelle-
ment le principal mode de transport des individus et des marchandises. Au cours du siècle
dernier, le nombre d'automobiles en circulation dans le monde a connu une croissance im-
portante 1. Cependant, l'industrie automobile doit faire face, depuis la dernière décennie,
à de nombreux problèmes : la hausse des prix des carburants, la raréfaction du pétrole,
la prise de conscience par les Etats et les populations du réchauﬀement climatique et du
rôle joué par les véhicules équipés de moteurs thermiques dans la production de gaz à
eﬀet de serre et de polluants. Depuis les années 90, les gouvernements européens ont mis
en place des normes anti-pollution. Ces normes "Euro" dont la dernière, nommée Euro
6, est entrée en vigueur en septembre 2014, ﬁxent les limites maximales de production
de polluants. La ﬁgure 1.1 représente l'évolution des limitations établies par les normes
anti-pollutions en Europe, au Japon et aux Etats Unis, en termes de production d'oxyde
d'azote, de monoxyde de carbone, d'hydrocarbures et de particules pour les moteurs die-
sel et essence. Ces limitations deviennent de plus en plus strictes à chaque révision de la
norme. Parmi les objectifs des constructeurs automobiles, poussés par une réglementation
de plus en plus contraignante, est celui de concevoir des moteurs thermiques toujours plus
performants, mais moins polluants. Dans cette thèse, on ne considère que les moteurs à
allumage commandé. Pour les moteurs à allumage commandé, la limitation du phénomène
de cliquetis doit également être un critère. Le cliquetis est une combustion "anormale"
générée par une auto-inﬂammation des gaz frais. Il engendre une hausse locale très im-
portante de la pression cylindre et des eﬀorts souvent dramatiques sur les matériaux du
moteur. Les constructeurs automobiles doivent optimiser le processus de combustion pour
avoir un rendement moteur élevé, tout en réduisant les risques de pollution et de cliquetis.
Dans le chapitre suivant, on rappelle dans un premier temps le fonctionnement du moteur à
allumage commandé à quatre temps et quelques déﬁnitions fondamentales. Puis, les outils
technologiques et numériques disponibles pour optimiser le processus de combustion sont
détaillés. On conclura par les objectifs du travail de thèse.
1. voir site internet http ://www.alternatives-economiques.fr/automobile, article tiré du magazine Al-
ternatives Economiques n°279, avril 2009, intitulé "Automobile : la ﬁn du rêve"
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Figure 1.1  Evolution des normes anti-pollutions en Europe, au Japon, et aux Etats
Unis. Figure tirée de Wikipedia
1.1 Le fonctionnement du moteur à allumage commandé à
quatre temps
Le moteur à allumage commandé, appelé aussi moteur à essence, a été conçu au XIXe
siècle par l'ingénieur allemand Otto. C'est un moteur à combustion interne : au cours du
cycle moteur, l'énergie thermique dégagée par la réaction chimique entre un comburant
(l'air) et un combustible (mélange carboné), se déroulant dans la chambre de combustion,
se transforme en énergie mécanique.
Le cycle théorique du moteur à allumage commandé est celui de Beau de Rochas, dont
le diagramme P − V est schématisé ﬁgure 1.2. Il comporte une phase d'admission isobare
(0-1), de compression isentropique (1-2), de combustion isochore (2-3), de détente isen-
tropique (3-4) et d'échappement isochore (4-1). Le cycle est décomposé en quatre phases
respectivement l'admission, la compression, la détente et l'échappement.
Les volumes Vm et VM sont respectivement la valeur minimale et maximale du volume
de la chambre de combustion, atteinte quand le piston est au Point Mort Haut (PMH)
et lorsque le piston est au Point Mort Bas (PMB). La valeur minimale Vm correspond au
volume mort.
Soit θ l'angle vilebrequin, en degré. On décrit les diﬀérentes phases du cycle moteur théo-
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Figure 1.2  Cycle de Beau de Rochas, ﬁgure tirée de [1]
rique dans les lignes qui suivent.
Phase d'admission : 0 deg < θ < 180 deg
Quand le piston est au PMH, pour θ = 0 deg, la phase d'admission commence : la soupape
d'admission s'ouvre, et le mélange gazeux constitué d'air, de carburant (et dans certains
cas de gaz d'échappement réinjectés) pénètre dans la chambre de combustion. Cette ou-
verture survient dans la pratique avant que le piston ait atteint le PMH pour améliorer le
remplissage du moteur : c'est l'avance d'ouverture à l'admission (AOA). A cet instant, la
soupape d'échappement est ouverte : on parle de phase de croisement des soupapes.
Phase de compression : 180 deg < θ < 360 deg
Quand le piston a atteint le PMB, pour θ = 180 deg, la soupape d'admission se ferme. En
réalité, cette fermeture survient après que le piston ait atteint le PMB (retard de ferme-
ture à l'admission RFA). Les deux soupapes sont fermées. Par inertie, le piston remonte
jusqu'au PMH.
Phase de combustion :
La combustion est initiée par une bougie, dont l'allumage est commandé par le calculateur
du véhicule. A un instant précis, la bougie fournit l'énergie électrique nécessaire à l'ini-
tiation de la combustion. Puis, la chaîne de réactions chimiques élémentaires, à l'issue de
laquelle les produits brûlés sont formés, s'auto-entretient. Pour un cycle théorique décri-
vant une combustion instantanée, l'allumage a lieu quand le piston est au PMH pour
θ = 360 deg. Mais une combustion réelle n'étant pas instantanée, il est indispensable
d'avancer l'allumage de quelques degrés par rapport à sa position angulaire théorique,
pour des raisons de rendement (avance à l'allumage).
Phase de détente : 360 deg < θ < 540 deg
Le volume gazeux se dilate, du fait de l'énergie thermique dégagée par la combustion. Le
piston redescend jusqu'au PMB.
Phase d'échappement : 540 deg < θ < 720 deg
La soupape d'échappement s'ouvre, en théorie quand le piston est au PMB pour θ =
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540 deg, avec une certaine avance dans la pratique (avance d'ouverture à l'échappement
AOE). Dans un premier temps, une phase de bouﬀée a lieu : la diﬀérence de pression entre
la tubulure d'échappement et le cylindre engendre un refoulement des gaz de la chambre.
Puis, la vidange du cylindre, aidée par la remontée du piston vers le PMH, se poursuit.
La soupape d'échappement se ferme, selon le cycle théorique quand le piston a atteint le
PMH pour θ = 720 deg, avec un retard dans la pratique (retard fermeture échappement
RFE).
On donne maintenant quelques déﬁnitions fondamentales.
Le rendement théorique d'un moteur de Beau de Rochas ηth dépend du taux de compression
Rv =
VM
Vm
et du rapport des chaleurs spéciﬁques γ du mélange gazeux :
ηth = 1−R1−γv (1.1)
On remarque que, pour maximiser le rendement d'un moteur Beau de Rochas, il est né-
cessaire de maximiser le taux de compression Rv et le rapport γ.
Le travail indiqué Wi est le travail théorique développé dans les cylindres. Il s'obtient
par intégration de la courbe tracée sur le diagramme P − V sur tout le cycle :
Wi =
∫ VM
Vm
−PdV (1.2)
La puissance indiquée Pi vaut :
Pi = Wincs (1.3)
avec ncs le nombre de cycle moteur par secondes.
Le travail eﬀectif We est déﬁni comme le travail réellement disponible sur l'arbre mo-
teur, tenant compte des pertes thermiques et mécaniques pendant le cycle. La puissance
eﬀective Pe en sortie de l'arbre est :
Pe = Cmωmot (1.4)
avec Cm, ωmot respectivement le couple et le régime moteur en radian par secondes.
Le pouvoir caloriﬁque du carburant PC est la puissance dégagée par la combustion de
1kg de carburant sous les conditions thermodynamiques standards. On parle de pouvoir
caloriﬁque inférieur PCI (respectivement supérieur PCS) lorsque l'eau produite par la
réaction de combustion est à l'état gazeux (respectivement liquide). On note Pcomb la puis-
sance réellement dégagée par la combustion, sous les conditions thermodynamiques régnant
dans le moteur.
Le rendement indiqué ηi correspond au rapport de la puissance indiquée Pi par le pouvoir
caloriﬁque du carburant PC :
ηi =
Pi
PC
(1.5)
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Le rendement de combustion ηcomb est le rapport entre la puissance réellement dégagée par
la combustion Pcomb et le pouvoir caloriﬁque du carburant PC :
ηcomb =
Pcomb
PC
(1.6)
Le rendement eﬀectif ηe correspond au rapport de la puissance eﬀective Pe par le pouvoir
caloriﬁque du carburant PC :
ηe =
Pe
PC
(1.7)
La richesse d'un mélange gazeux est le quotient
Ri =
(
mcarb
mair
)reel
(
mcarb
mair
)stoech
(1.8)
avec (
mair
mcarb
)stoech le rapport stoechiométrique, c'est à dire le rapport entre la masse de
l'air mair et du carburant mcarb pour brûler dans un mélange stoechiométrique.
Si Ri < 1 (respectivement Ri > 1), on dit que le mélange est pauvre (respectivement
riche) : le réactif limitant dans la réaction de combustion est le carburant (respectivement
l'air). Si Ri = 1, le mélange est stoechiométrique et la réaction de combustion est totale.
Le diagramme P − V du cycle réel d'un moteur à allumage commandé est représenté sur
la ﬁgure 1.3. Il est constitué de deux boucles : une boucle positive, dont l'aire correspond
au travail indiqué fourni par le moteur pendant les phases de compression et détente, et
une boucle négative, dont l'aire quantiﬁe les pertes mécaniques par pompages pendant les
phases d'admission et d'échappement. Sur la ﬁgure 1.3, Padm et Pech sont respectivement
les pressions dans les tubulures d'admission et d'échappement. Pour la suite, le travail est
considéré comme positif lorsque le moteur cède de l'énergie, il est considéré comme négatif
lorsqu'il s'agit de pertes énergétiques.
La cylindrée du moteur cyl = VM − Vm est le volume réactionnel balayé par le piston du
PMH au PMB. Il s'exprime de la façon suivante :
cyl = pi
Al2
4
Course (1.9)
avec Al,Course respectivement l'alésage et la course du moteur.
La pression moyenne indiquée PMI est une pression ﬁctive théorique constante qui, ap-
pliquée sur le piston pendant sa course, fournirait le travail indiqué Wi. Elle est déduite
du rapport entre le travail indiqué et la cylindrée du moteur cyl :
PMI =
Wi
cyl
(1.10)
Dans le diagramme P − V , la pression moyenne indiquée haute pression PMIHP (res-
pectivement la pression moyenne indiquée basse pression PMIBP ) est la pression ﬁctive
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Figure 1.3  Cycle réel du moteur à essence, ﬁgure tirée de [1]
théorique constante qui serait exercée sur le piston pendant toute la boucle positive (res-
pectivement la boucle négative) du cycle moteur. Par déﬁnition, la PMIBP est négative.
On donne quelques ordres de grandeurs des paramètres introduits plus haut :
 le pouvoir caloriﬁque inférieur de l'essence vaut PCI = 42500kJ/kg
 le rendement eﬀectif ηe est généralement compris entre 0,3 et 0,4
 le mélange gazeux est généralement à la stoechiométrie Ri = 1, on dit que la charge
est homogène
 la PMIHP varie entre quelques bar et une vingtaine de bar. La PMIBP est de
l'ordre de quelques bar.
Trois critères de conception et de mises au point moteurs peuvent être déduits, dans un
objectif d'optimisation de la combustion : un rendement eﬀectif maximal, une minimisation
des risques de production de polluants et de cliquetis, une réduction de la consommation
de carburant.
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1.2 Les enjeux technologiques actuels
Pour optimiser le processus de combustion, diﬀérentes solutions technologiques ont été
proposées. Enoncées dans la littérature [2],[3] on en rappelle quelques unes dans les lignes
qui suivent :
 le downsizing. L'objectif est de construire un moteur à moindre cylindrée, aﬁn de
réduire sa taille ainsi que les pertes mécaniques par frottement, sans pour autant
diminuer sa puissance eﬀective. Pour ce faire, le moteur downsizé est équipé d'un
(ou plusieurs) turbo-compresseur(s), augmentant la masse d'air introduite dans le
cylindre à volume réduit par compression : on parle de suralimentation. La masse
d'air est équivalente à celle qui serait introduite dans le moteur non downsizé. Ainsi,
la puissance eﬀective, qui est fonction de la masse de gaz contenue dans le cylindre,
n'est pas altérée et est même améliorée par la réduction des pertes par frottement et
de la PMIBP .
 le système d'injection directe, permettant d'injecter directement le carburant dans
le cylindre. Pour un point de fonctionnement à régime ﬁxé, on souhaite obtenir une
certaine puissance eﬀective. On déduit de cette dernière la masse de carburant à
injecter dans le cylindre, en supposant un niveau de rendement de combustion. Selon
la richesse voulue du mélange gazeux, la masse d'air à introduire dans le cylindre
est calculée. Les pertes par pompage liées à la régulation du débit d'air sont alors
réduites.
 les moteurs à taux de compression variable. Ces moteurs sont dotés de systèmes
mécaniques ajustant leur taux de compression en fonction du point de fonctionne-
ment. Aux points de fortes charges (respectivement faibles charges), où le risque de
cliquetis est élevé (respectivement limité), le taux de compression est réduit (res-
pectivement augmenté) pour éviter des compressions gazeuses trop importantes et
donc des auto-inﬂammations (respectivement pour éviter de diminuer le rendement
moteur inutilement). Des prototypes de moteurs à taux de compression variable ont
déjà été conçus. On peut citer par exemple le moteur MCE 5 (Multi Cycle Engine 5
parameters), développé en France 2.
 les moteurs à actionnement de soupapes variables. Les instants d'ouverture et fer-
meture des soupapes sont calculés en temps réel par le calculateur du véhicule aﬁn
d'optimiser la combustion.
 la recirculation des gaz de l'échappement, ou Exhaust Gases Recirculation (EGR).
Des gaz brulés issus de l'échappement se refroidissent en passant par un échangeur,
puis sont réinjectés dans le cylindre aﬁn de diluer les gaz frais. Ces gaz inertes ne
participant pas à la combustion permettent d'abaisser la température globale des gaz
et de limiter la production de NOX , favorisée aux hautes températures, ou encore
de réduire le risque de cliquetis.
 l'utilisation de carburant à indice d'octane (Research Octan Number RON) élevé,
aﬁn de limiter le risque d'auto-inﬂammation. L'indice d'octane correspond à la résis-
tance à la détonation d'un carburant. Les carburants utilisés sont généralement des
carburants traditionnels (type isooctane, essence,...) auxquels des composants alcool
sont ajoutés.
2. informations sur le site internet du constructeur http ://www.mce-5.com
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1.3 Les outils de modélisation 0D/3D
En phase d'avant projet, des logiciels de simulation sont utilisés pour modéliser un
cycle moteur. Ces outils prédisent le comportement du moteur en température et pression,
données indispensables pour valider les dimensions de pièces moteurs, appréhender le rejet
de particules polluantes, optimiser la combustion. Ils présentent de nombreux avantages,
comme un accès facilité à des plages de données qui ne sont pas toujours accessibles sur
banc d'essais et un aspect multidisciplinaire (ils comportent des modèles de chimie plus
ou moins détaillés, de polluants, de thermiques, d'écoulement...) nécessaire au travail de
prédimensionnement. En revanche, ils doivent être adaptés aux besoins actuels énoncés
dans la section 1.2. De plus, ils se basent souvent sur des hypothèses qu'il est nécessaire
de maîtriser pour contrôler leur niveau de prédictivité.
Dans le domaine de la simulation numérique, on distingue :
 les modèles tridimensionnels (3D), décrits par le système d'équations diﬀérentielles
de Navier Stokes,
 les modèles zéro-dimensionnels (0D), où les variables ne dépendent que du temps. Ils
sont aussi nommés modèles thermodynamiques.
On donne dans les lignes qui suivent une présentation générale des modèles 3D d'écoule-
ments turbulents compressibles newtoniens et des modèles 0D. Une description plus dé-
taillée des modèles 3D est donnée dans le chapitre 2, section 2.3, tandis que les modèles
0D sont déﬁnis plus précisément dans le chapitre 3, section 3.2.
1.3.1 Outils de modélisation tridimensionnels
Les écoulements réactionnels turbulents sont modélisés à l'aide de simulations 3D Com-
putational Fluid Dynamic (CFD). Ces outils de modélisation 3D se basent sur la résolution
des équations de conservation instantanées de Navier Stokes. Celles-ci comprennent :
 l'équation de conservation de la masse
∂ρ
∂t
+
∂ρvi
∂xi
= 0 (1.11)
avec ρ la masse volumique du mélange gazeux, vi la ieme composante du vecteur vitesse.
 l'équation de conservation de la quantité de mouvement
∂ρvj
∂t
+
∂ρvivj
∂xi
= − ∂P
∂xj
+
∂τi,j
∂xi
(1.12)
avec P la pression cylindre et τi,j le tenseur des forces visqueuses pour un ﬂuide newtonien.
 l'équation de conservation des espèces
∂ρYk
∂t
+
∂ρYkvi
∂xi
− ∂
∂xi
(D
∂Yk
∂xi
) = ω˙k (1.13)
avec Yk =
mk
mtot
la fraction massique de l'élément chimique k, où mk est la masse de
l'élément k et mtot la masse gazeuse totale. Ici, on fait l'hypothèse que toutes les espèces
chimiques ont même coeﬃcient de diﬀusion massique D, ce qui permet d'utiliser la loi de
Fick pour quantiﬁer le terme de diﬀusion massique. Le terme source ω˙k est le taux de
réaction de l'espèce chimique k.
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 l'équation de mélange des espèces
∂ρZ
∂t
+
∂ρZvi
∂xi
− ∂
∂xi
(D
∂Z
∂xi
) = 0 (1.14)
avec Z le scalaire représentant la fraction de mélange de l'écoulement. Il vaut zéro dans
l'écoulement oxydant et 1 dans l'écoulement combustible. On précise que cette équation
est généralement utilisée pour modéliser le mélange des espèces chimiques dans les ﬂammes
de diﬀusion, pour lesquelles le comburant et le combustible ne sont pas prémélangés avant
l'allumage.
 l'équation de conservation de l'enthalpie sensible hs = h−
∑N
k=1 ∆h
0
f,kYk
∂ρhs
∂t
+
∂ρvihs
∂xi
= ω˙T +
DP
Dt
+
∂
∂xi
λ∂T
∂xi
− ∂
∂xi
(ρ
N∑
k=1
hs,kD
∂Yk
∂xi
) + τi,j
∂vi
∂xj
(1.15)
avec h l'enthalpie massique, ∆h0f,k l'enthalpie massique de formation de l'espèce chi-
mique k aux conditions thermodynamiques standards, N le nombre d'espèces chimiques
dans le mélange gazeux et hs,k l'enthalpie sensible de l'espèce k. La conductivité thermique
et la diﬀusivité massique sont respectivement λ et D. Le terme source ω˙T , correspondant
à la chaleur dégagée par la réaction de combustion, s'écrit :
ω˙T = −
N∑
k=1
∆h0f,kω˙k (1.16)
où ω˙k est le taux de réaction de l'espèce chimique k.
Le terme
DP
DT
correspond à la dérivée particulaire de la pression P :
DP
Dt
=
∂P
∂t
+ vi
∂P
∂xi
(1.17)
Pour résoudre ces équations de conservation, il existe diﬀérentes méthodes [4] :
 La méthode DNS (Direct Numerical Simulation). Elle consiste à résoudre les équa-
tions de conservation instantanées par intégration spatiale et temporelle. Cette mé-
thode est très peu souvent utilisée car elle nécessite un maillage très ﬁn, et est donc
très coûteuse en temps calcul.
 La méthode LES (Large Eddy Simulation). Les équations de conservation instanta-
nées sont ﬁltrées, aﬁn d'obtenir les équations de conservation des grandes échelles :
les grandes échelles sont donc résolues, tandis que les eﬀets des petites échelles sont
décrits par des modèles "de fermeture", non détaillés dans ce mémoire.
 La méthode RANS (Reynolds Average Navier Stokes). Elle consiste à moyenner les
équations de conservation instantanées, à l'aide de moyennes de Favre ou de Reynolds
déﬁnies dans le chapitre 2, section 2.2.1.1. Un modèle de turbulence, couplé au modèle
de combustion, est nécessaire pour résoudre les équations RANS. Ces modèles sont
décrits précisément dans le chapitre 2, section 2.3. Cette méthode est largement
utilisée dans les codes industriels, en raison de son faible coût en temps calculs.
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Les modèles 3D permettent d'appréhender de manière très précise les phénomènes phy-
siques se déroulant dans la chambre de combustion. Ils sont en particulier très ﬁables en
terme de calculs d'aérodynamique. Ils présentent néanmoins quelques faiblesses. Ils ont
des temps calculs élevés et exigent d'avoir un maillage complet de la chambre de combus-
tion. De plus, en proche paroi, les modèles de turbulence et de combustion nécessitent un
traitement particulier, car leurs hypothèses ne sont plus valables. En eﬀet, l'écoulement
réactionnel et la structure de la ﬂamme sont perturbés en proche paroi par les couches
limites cinématique et thermique. La prise en compte de ces perturbations, explicitée dans
le chapitre 2 section 2.4, reste une problématique majeure.
1.3.2 Outils de modélisation zéro-dimensionnels
Apparus dans les années 70, les modèles 0D sont construits à partir de la loi d'état
des gaz parfaits, de l'équation sur le volume, des équations de conservation de la masse et
de l'énergie intégrées dans des volumes de contrôle (ou zones) prédéﬁnis dans la chambre
de combustion. Les variables sont donc fonctions uniquement du temps. Pour décrire les
transferts de masses et d'énergies entre zones, des sous-modèles basés sur des corrélations
expérimentales ou issues de calculs 3D sont employés.
Parmi les modèles 0D de phase de combustion, on distingue :
 les modèles mono-zones, où les équations thermodynamiques sont appliquées dans la
chambre de combustion.
 les modèles multi-zones, où la chambre de combustion est découpée en plusieurs
zones, dans lesquelles la loi d'état des gaz parfaits et le premier principe de la ther-
modynamique sont appliqués.
Lorsque des caractéristiques géométriques de la ﬂamme sont ajoutées à l'approche ther-
modynamique décrite précédemment, on peut parler de modèles quasi-dimensionnels.
1.4 Objectifs de thèse et plan du mémoire
Depuis quelques années, l'intérêt des motoristes pour les modèles 0D a augmenté. En
eﬀet, ces modèles ont l'avantage de fournir des réponses en température et pression en
phase d'avant projet, pour un temps calculs relativement court et avec peu de données
géométriques. On peut ainsi les intégrer à des modèles moteurs complets, les coupler avec
des outils d'optimisation automatiques multi-critères (type plateforme de contrôle moteur),
pour gérer la complexité croissante des moteurs et mettre au point les matrices d'essais sur
bancs moteurs. Néanmoins, la précision de ces modèles, dépendant fortement de la qualité
des sous modèles utilisés, doit être améliorée, pour couvrir un champ physique plus large
et répondre aux enjeux technologiques actuels.
Dans ce présent mémoire, deux approches de modélisation zéro-dimensionnelle de la com-
bustion turbulente prémélangée, en proche paroi et dans le front de ﬂamme, sont proposées.
Le manuscrit se décompose en 5 chapitres.
Le chapitre 1 ci-dessus présente le contexte de l'étude.
Dans le chapitre 2, la physique de la combustion turbulente prémélangée est décrite. Après
avoir présenté quelques notions relatives à la combustion laminaire, nécessaires à la compré-
hension de la combustion turbulente, le diagramme de Peters est introduit. Ce diagramme
déﬁnit des structures de ﬂamme diﬀérentes, selon l'importance des eﬀets de l'écoulement
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turbulent et de la chimie sur la ﬂamme. Le chapitre 2 se termine par une description des
modiﬁcations de structure de ﬂamme, imputées aux couches limites thermique et cinéma-
tique.
Le chapitre 3 est constitué de deux parties. Dans la première partie, un état de l'art des
modèles 0D de phase de combustion est eﬀectué. Le constat général est que la modélisa-
tion 0D de la combustion en proche paroi reste une problématique majeure. De plus, ces
modèles ne modélisent pas le gradient de température dans le front de ﬂamme. Dans la
seconde partie, des approches de modélisation 0D de la combustion en proche paroi et dans
le front de ﬂamme sont décrites.
Le chapitre 4 est consacré à la description numérique des modèles proposés. Après avoir
vériﬁé la cohérence des résultats de simulations pour chaque modèle, une étude de la sensi-
bilité des modèles aux variations de paramètres moteurs, tels que la charge contenue dans
le cylindre et le régime, est eﬀectuée.
Dans le chapitre 5, une plage de fonctionnement moteur complète est simulée avec les mo-
dèles. Ces derniers sont calibrés sur chaque point de fonctionnement, par une méthode de
minimisation de l'erreur quadratique moyenne sur la loi de dégagement d'énergie. L'ob-
jectif de ces simulations est de quantiﬁer la variabilité des paramètres de calibration, en
fonction des points de fonctionnement moteur. Si les paramètres de calibration ne sont pas
constants, on souhaite voir si leur variabilité est réduite avec nos approches de modélisa-
tion, par rapport à la modélisation 0D classique de la combustion.
Il résulte de ces simulations que les variabilités des paramètres ne sont pas réduites par
nos approches de modélisation. En revanche, des corrélations aisées peuvent être établies
en fonction des paramètres moteurs.
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Chapitre 2
La combustion turbulente
prémélangée
Dans les moteurs à allumage commandé, les ﬂammes sont de type prémélangé, c'est à
dire que le comburant et le combustible sont mélangés avant l'allumage. Elles sont géné-
ralement turbulentes.
La combustion turbulente prémélangée est complexe à modéliser, car la turbulence est à
elle seule un phénomène complexe, et des interactions existent entre la ﬂamme et les gaz
frais turbulents.
Dans ce chapitre, quelques notions sur les ﬂammes de combustion laminaire sont dans
un premier temps introduites. Les concepts de vitesse et d'épaisseur de ﬂamme laminaire
sont notamment déﬁnis. Dans un second temps, le diagramme de Peters [5], classant les
structures de ﬂamme turbulente selon l'importance des eﬀets de la chimie et de la turbu-
lence sur la ﬂamme, est décrit. Dans un troisième temps, les modèles de combustion et
de turbulence couramment employés dans les codes RANS sont présentés. On termine par
une description des eﬀets des couches limites cinématique et thermique sur la structure de
ﬂamme de combustion turbulente.
2.1 La ﬂamme de combustion laminaire
La ﬂamme de prémélange laminaire est initiée lorsque la température du mélange ré-
actionnel carburant/air est supérieure à une certaine valeur. La bougie d'allumage fournit
l'énergie électrique nécessaire pour atteindre le niveau d'activation de la réaction d'inﬂam-
mation des gaz. Une fois la réaction de combustion déclenchée, celle-ci s'auto-entretient : le
transfert de chaleur entre couches de gaz successives, par conduction et diﬀusion massique,
assure la propagation de la ﬂamme.
2.1.1 Structure de ﬂamme laminaire
L'évolution de la température du mélange gazeux et de la concentration des réactifs est
représentée, selon l'axe de propagation de la ﬂamme x, sur la ﬁgure 2.1. Le dégagement
de chaleur (en joules/seconde) engendré par la combustion est également tracé. Dans la
ﬂamme, il existe un gradient de température et de concentration des réactifs. Les déﬁnitions
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de structure de ﬂamme laminaire, établies par Mallard et le Chatelier dans les années 1880,
sont fréquemment reprises dans la littérature [6] [7]. Selon Mallard et le Chatelier, la ﬂamme
d'épaisseur δl peut être décomposée en deux zones :
 la zone de préchauﬀage d'épaisseur δp, constituée de gaz frais, dans laquelle les phé-
nomènes de transports sont prédominants. Les gaz brûlés déjà produits réchauﬀent
la couche de gaz frais la plus proche par diﬀusion thermique. La couche de gaz frais
diﬀuse également des réactifs vers les zones plus chaudes. Ainsi, la concentration des
réactifs diminue, du fait de la diﬀusion massique, lorsque x augmente, et la tempé-
rature croit avec x. Cependant, le niveau d'activation de la réaction de combustion
n'est pas encore atteint.
 la zone en réaction d'épaisseur δr, dans laquelle les eﬀets de transports sont négli-
geables par rapport à ceux de la réaction de combustion. Lorsque la température des
réactifs a atteint une valeur suﬃsante, la réaction de combustion est initiée. A l'issue
d'un processus chimique complexe, faisant intervenir un très grand nombre d'espèces
et de réactions à cinétiques chimiques variées, des gaz brûlés sont formés. Le déga-
gement de chaleur dû à la réaction de combustion engendre une augmentation de la
température jusqu'à sa valeur maximale, qui est celle des gaz brûlés à l'équilibre. La
zone en réaction est déﬁnie comme étant le front de ﬂamme.
Figure 2.1  Structure d'une ﬂamme laminaire prémélangée, ﬁgure tirée de [7]
L'épaisseur de ﬂamme est donc la somme des épaisseurs des deux zones citées précé-
demment :
δl = δr + δp (2.1)
Quelques modèles d'épaisseur de ﬂamme laminaire δl sont décrits dans la section 2.1.3.
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2.1.2 Vitesse de ﬂamme laminaire
2.1.2.1 Déﬁnition théorique de la vitesse de ﬂamme laminaire
Des déﬁnitions détaillées de la vitesse de combustion laminaire, appelée aussi vitesse
de ﬂamme laminaire, sont données par Poinsot et Veynante [4].
Comme on l'a vu précédemment, il existe un gradient de température dans la ﬂamme. Cette
dernière peut donc être perçue comme un ensemble de surfaces, chaque surface regroupant
les points à température égale. Les valeurs de température sont comprises entre celles des
gaz frais Tgf et des gaz brûlés à l'équilibre Tgb. Dans la suite, ces surfaces sont appelées
iso-surfaces en température. Soit une iso-surface en température, dont le déplacement au
cours du temps est représenté sur la ﬁgure 2.2. Soit ~n la normale en un point O à cette
surface, colinéaire au gradient de température et dirigée vers les gaz frais. La vitesse du
point O est notée ~w dans le référentiel du laboratoire : c'est la vitesse à laquelle le point
doit avancer pour rester sur l'iso-surface en mouvement.
On distingue
 la vitesse absolue Va du front de ﬂamme dans le référentiel du laboratoire, déﬁnie au
point O :
Va = ~w.~n (2.2)
Elle est appelée également vitesse fondamentale de propagation. Il s'agit d'une gran-
deur locale.
 la vitesse relative Vf du front de ﬂamme dans le référentiel lié aux réactifs en mouve-
ment. Si les gaz frais sont animés d'une vitesse ~v, déﬁnie au point O dans le référentiel
du laboratoire, la vitesse relative du front de ﬂamme en ce même point s'écrit :
~Vf = ~w − ~v (2.3)
 la vitesse de consommation des gaz frais Vc. C'est la vitesse à laquelle la ﬂamme
brûle les réactifs. Cette grandeur globale s'exprime à partir du taux de réaction du
carburant par unité de surface w˙F :
Vc = − 1
ρgfY
gf
Fu
∫ ∞
−∞
w˙Fdσ (2.4)
avec ρgf , Y
gf
Fu, dσ respectivement la masse volumique du mélange de gaz frais, la
fraction massique de carburant dans le mélange de gaz frais et un élément surfacique
de l'iso-surface.
La vitesse de combustion laminaire Vl est la composante normale au front de ﬂamme de la
vitesse relative du front de ﬂamme :
Vl = ~Vf .~n (2.5)
Des modèles de vitesse de combustion laminaire sont présentés dans la section 2.1.2.3.
Les déﬁnitions précédentes de vitesse de ﬂamme montrent que la surface de ﬂamme
est associée à la vitesse de ﬂamme. Dans la suite, on appelle surface de ﬂamme l'interface
séparant les gaz frais des gaz brûlés. Pour une ﬂamme de combustion laminaire, la surface
de ﬂamme laminaire est généralement sphérique.
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Figure 2.2  Notation pour les déﬁnitions de vitesse de ﬂamme
Dans le cas particulier d'une ﬂamme laminaire plane et stable, la vitesse de combustion
laminaire Vl,0, qui correspond ici à la vitesse de consommation des gaz frais, est colinéaire
à la vitesse des gaz frais v. On a alors :
w = Vl,0 − v (2.6)
2.1.2.2 Étirement de ﬂamme laminaire
En réalité, la ﬂamme ne présente pas de surface plane. Elle est soumise à de nombreux
phénomènes causant son instabilité. Ces phénomènes ne sont pas explicités ici, mais ils
sont largement décrits dans la littérature [7][6]. En revanche, on aborde le phénomène
d'étirement. Ce dernier est engendré par les ﬂuctuations de vitesse des gaz frais, provoquant
une modiﬁcation locale de la vitesse de combustion, donc de la surface de ﬂamme. Le facteur
d'étirement K est exprimé en fonction de la variation d'un élément de surface σ [4][5] :
K =
1
σ
dσ
dt
(2.7)
Deux types d'étirement existent :
 les étirements tangentiels, liés aux ﬂuctuations de vitesse des gaz frais dans le plan
de la surface de ﬂamme
 les eﬀets de courbure, liés à la divergence du gradient normalisé de température.
Le facteur d'étirement joue un rôle important dans la propagation de ﬂamme : s'il est trop
important, il peut entraîner son extinction.
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2.1.2.3 Modèles de vitesse de ﬂamme laminaire
De nombreux modèles de vitesse de ﬂamme laminaire sont disponibles dans la littéra-
ture [6] [7] [4] [8]. Ces modèles sont des corrélations expérimentales de vitesse de ﬂamme,
établies à partir de visualisations de propagation de ﬂamme dans des volumes constants,
sous diﬀérentes conditions de température et pression. On cite quelques-unes des corréla-
tions les plus connues :
 le modèle de Babkin et al. [9]
Babkin et al. proposent une corrélation de la vitesse de ﬂamme laminaire pour un mélange
gazeux iso-octane/air. Cette corrélation est établie à partir de mesures de pression dans
une enceinte à volume constant. La vitesse de ﬂamme laminaire Vl se calcule comme suit :
Vl = (404log10Tgf − 1008)P
0,39+0,40
Tgf
1000 (2.8)
avec Tgf , P respectivement la température des gaz frais (en K) et la pression dans l'enceinte
(en MPa)
 Le modèle de Gülder [10]
Gülder propose une corrélation de vitesse de ﬂamme laminaire pour des mélanges gazeux
méthanol/air, éthanol/air et iso-octane/air. Cette corrélation est établie à partir de me-
sures de vitesse de ﬂamme, eﬀectuées à l'aide de sondes d'ionisation, dans une enceinte de
combustion à volume constant. La vitesse de ﬂamme Vl se calcule comme suit :
Vl = Vl,0(
Tgf
T0
)α(
P
P0
)β (2.9)
avec Tgf , P, T0, P0 respectivement la température des gaz frais (en K), la pression (en bar),
la température et la pression de référence (T0 = 300K, P0 = 1, 013bar). Les valeurs de la
vitesse de ﬂamme laminaire non étirée sous les conditions thermodynamiques de référence
Vl,0 et les constantes α et β dépendent de la richesse du mélange gazeux Ri et du carburant
utilisé.
Pour un mélange gazeux constitué d'iso-octane et d'air, à richesse égale à 1,075, on a :
Vl,0 = 0, 455m/s, α = 1, 56 et β = −0, 22
 Le modèle de Metghalchi et Keck [11]
Le modèle de Metghalchi et Keck est le plus couramment employé dans la littérature [12],
[13].
Metghalchi et Keck expriment analytiquement la vitesse de ﬂamme laminaire, pour des
carburants tels que le méthanol, l'indolène et l'iso-octane. Cette corrélation est obtenue à
partir de mesures de pression dans un récipient fermé de forme sphérique. La vitesse de
combustion laminaire Vl se calcule comme suit :
Vl = Vl,0(
Tgf
Tatm
)α(
P
Patm
)β(1− 2, 21Y 0,773egr ) (2.10)
avec Tgf , P, Tatm, Patm la température des gaz frais (en K), la pression (en bar), la tempé-
rature et la pression aux conditions thermodynamiques standards (Tatm = 298K,Patm =
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1, 013bar). La fraction massique de gaz réinjectés issus de l'échappement (Exhaust Gases
Recirculated EGR) est notée Yegr =
megr
mgf
avecmegr,mgf respectivement les masses d'EGR
et de gaz frais.
Dans l'équation 2.10, la vitesse de ﬂamme laminaire non étirée sous les conditions atmo-
sphériques Vl,0 s'exprime de la façon suivante :
Vl,0 = V
max
l,0 + V
corr
l,0 (Ri−Rimax) (2.11)
où V maxl,0 , V
corr
l,0 , Rimax sont des constantes dépendantes du carburant utilisé.
Les constantes α, β, présentes dans l'équation 2.10, sont fonctions de la richesse Ri et de
la nature du mélange gazeux.
Des expérimentations supplémentaires ont permis d'adapter la corrélation 2.10 à l'essence.
Pour l'essence, les constantes de corrélation sont écrites dans le tableau 2.1.
V maxl,0 =
30, 5cm/s
V corrl,0 =
−54, 9cm/s
Rimax =
1, 21
α = 2, 4 −
0, 271Ri3,51
β =
−0, 357 +
0, 14Ri2,77
Table 2.1  Constante de corrélation pour l'essence [13]
Le comparatif des plages de validité, en température et pression, des corrélations de
vitesse de ﬂamme est présenté dans le tableau 2.2. La corrélation de Metghalchi et Keck
[11] est la plus avantageuse, car ses plages de validité sont les plus larges. De plus, cette
corrélation tient compte des eﬀets de la dilution du mélange de gaz frais sur la vitesse de
ﬂamme laminaire.
Corrélations Pression Température Richesse Taux de dilution
Babkin et al. 1 à 73 atm 423 à 650 K 1
Gülder 1 à 10 bar 300 à 675 K 0,8 à 1,3
Metghalchi et Keck 0,4 à 50 atm 300 à 675 K 0,8 à 1,4 0 à 20%
Table 2.2  Comparatif des corrélations de vitesse de ﬂamme laminaire pour l'iso-octane
2.1.3 Modèles d'épaisseur de ﬂamme laminaire
L'épaisseur de ﬂamme laminaire peut être déterminée soit à partir du proﬁl de température
du mélange gazeux, soit à partir de la vitesse de combustion laminaire Vl et des propriétés
des gaz frais. Parmi les modèles décrits dans la littérature [4][6][7][14], on peut citer :
 le modèle d'épaisseur de ﬂamme "diﬀusive" :
δl =
λgf
ρgfCpVl
(2.12)
où λgf , ρgf , Cp, Vl sont respectivement la conductivité thermique, la masse volumique, la
chaleur spéciﬁque massique à pression constante du mélange de gaz frais et la vitesse de
combustion laminaire. Cette formule d'épaisseur de ﬂamme est obtenue en appliquant
l'équation de la chaleur en stationnaire dans la zone de préchauﬀage, où les phénomènes
de transport prédominent. Ce modèle nécessite la connaissance de la vitesse de combus-
tion laminaire Vl et des propriétés des gaz frais.
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 le modèle d'épaisseur de ﬂamme thermique :
δl =
Tgb − Tgf
max|∂T∂x |
(2.13)
où Tgf , Tgb sont respectivement la température des gaz frais et des gaz brûlés. Cette
expression d'épaisseur de ﬂamme utilise le proﬁl de température du mélange gazeux. Il
s'agit de la déﬁnition la plus pratique pour déﬁnir la résolution du maillage des calculs
CFD. Il est cependant nécessaire d'eﬀectuer un premier calcul de combustion, avec des
corrélations d'épaisseur de ﬂamme non présentées ici, aﬁn de déterminer au préalable le
proﬁl de température.
2.2 Les hypothèses de combustion turbulente
On s'intéresse maintenant aux hypothèses de combustion turbulente. La modélisation de
la combustion turbulente nécessite la connaissance des caractéristiques de l'écoulement
turbulent et de la chimie de la combustion. Après avoir présenté ces caractéristiques, le
diagramme de Peters [5], déﬁnissant des structures de ﬂamme turbulente diﬀérentes, selon
les eﬀets de la chimie et de la turbulence sur la ﬂamme, est introduit.
2.2.1 Grandeurs caractéristiques de la turbulence
2.2.1.1 Décomposition de Reynolds
Un écoulement est turbulent (respectivement laminaire) lorsqu'il présente un nombre de
Reynolds élevé (respectivement faible) :
Re =
ρvL
µ
(2.14)
avec ρ, v, L, µ respectivement la masse volumique du ﬂuide, la vitesse d'écoulement, la lon-
gueur caractéristique de l'écoulement et la viscosité dynamique.
La vitesse locale d'écoulement v(x, y, z, t) est la vitesse instantanée d'un point de l'écoule-
ment de coordonnées (x, y, z). Dans les lignes qui suivent, elle est notée v.
Un écoulement turbulent est caractérisé par de grandes ﬂuctuations de sa vitesse v. Cette
dernière est perçue comme une variable aléatoire. Pour déﬁnir ces types d'écoulement, les
grandeurs statistiques suivantes sont introduites :
 la moyenne statistique de la vitesse locale d'écoulement : v = limNm−>∞
1
Nm
∑Nm
i=1 v
i
avec vi la ieme mesure de vitesse locale (1 ≤ i ≤ Nm)
 la moyenne temporelle de la vitesse locale d'écoulement pour les écoulements station-
naires : v = limT−>∞
1
T
∫ T
0 vdt
 la moyenne de Favre de la vitesse locale d'écoulement (moyenne pondérée par la masse)
pour des écoulements compressibles : v˜ =
ρv
ρ¯
 la variance des ﬂuctuations, qui est le carré de l'erreur quadratique moyenne sur la vitesse
locale : (v − v)2 = limNm−>∞
1
Nm
∑Nm
i=1(v
i − v)2.
Dans la suite, on note v
′
= v − v la composante ﬂuctuante de v.
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 l'intensité turbulente q
′
est la racine carré de la variance v′2 :
q
′
=
√
v′2 (2.15)
La vitesse locale de l'écoulement v est alors déﬁnie à partir de la décomposition de Rey-
nolds :
v = v + v
′
(2.16)
Pour des écoulements compressibles, la vitesse est décomposée sous la forme :
v = v˜ + v
′′
(2.17)
où v
′′
le terme de ﬂuctuation de vitesse.
Par déﬁnition, on a ρv′′ = 0 et v′ = 0.
2.2.1.2 L'énergie cinétique turbulente
La méthode RANS est la plus utilisée dans les codes de simulation CFD, notamment
en milieu industriel, du fait de son faible temps calcul par rapport aux méthodes DNS
et LES. Les équations RANS sont établies en deux temps : tout d'abord, les variables
solutions des équations de Navier Stokes sont exprimées à partir de la décomposition de
Reynolds. Puis, les équations sont moyennées. Les équations RANS sont décrites dans
la section 2.3. L'équation 2.37 de conservation de la quantité de mouvement introduit le
tenseur des contraintes turbulentes v˜′′i v
′′
j , ou tenseur de Reynolds.
Par déﬁnition, l'énergie cinétique turbulente k est la trace du tenseur de Reynolds :
2k =
∑
i
v˜
′′
i v
′′
i (2.18)
Si la turbulence est homogène, les propriétés statistiques de la turbulence sont invariantes
par translation en espace. De plus, si la turbulence est isotrope, les propriétés statistiques
de la turbulence sont invariantes par rotation du repère et symétrie plane, par rapport aux
axes du repère : elles sont uniformes dans toutes les directions. Alors, les termes diagonaux
du tenseur de Reynolds sont égaux à v˜′′2 et :
2k = 3v˜′′2 (2.19)
Dans ce cas, l'écoulement turbulent est entièrement décrit par l'énergie cinétique turbulente
k. Cette dernière peut s'exprimer également à partir de l'intensité turbulente q
′
:
2k = 3q
′2
(2.20)
L'hypothèse d'homogénéité et d'isotropie de la turbulence est souvent posée, car elle permet
de décrire l'écoulement turbulent avec un nombre limité de grandeurs, et de développer
des modélisations simples et universelles de ces grandeurs.
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2.2.1.3 Le spectre d'échelles de longueur
Par déﬁnition, une échelle de longueur correspond à une longueur de corrélation spatiale
des ﬂuctuations de vitesse. On peut également la déﬁnir comme la dimension d'un tour-
billon turbulent. Tout écoulement turbulent homogène isotrope est décrit par la cascade
énergétique de Kolmogorov, représentant les transferts énergétiques entre les tourbillons
turbulents de diﬀérentes tailles. Ces écoulements présentent un spectre d'échelles de lon-
gueur continu.
L'énergie cinétique turbulente E(n) est l'énergie contenue dans le tourbillon de dimension
2pi
n
, où n est le nombre d'onde des ﬂuctuations de vitesse. L'énergie cinétique turbulente
de l'écoulement :
k =
∫ ∞
0
E(n)dn (2.21)
a donc un spectre continu.
Le tracé sur la ﬁgure 2.3 du spectre de l'énergie cinétique turbulente E(n), en fonction du
nombre d'onde n, met en relief la cascade énergétique continue de Kolmogorov et le rôle
joué par chaque échelle de longueur. Les petits (respectivement grands) nombres d'ondes
correspondent aux grandes (respectivement petites) échelles de longueur.
Figure 2.3  Cascade énergétique de Kolmogorov, pour une turbulence homogène isotrope
Le spectre d'énergie cinétique turbulente peut être décomposé en trois zones, faisant inter-
venir trois échelles de longueur diﬀérentes :
 Dans la zone 1, les grandes structures contiennent l'essentiel de l'énergie cinétique tur-
bulente. Ces tourbillons, de dimension égale à l'échelle intégrale lt, sont animés d'une
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vitesse de rotation q
′
=
√
2
3
k. Connaissant le taux de dissipation visqueuse :
 = ν(
∂v
′
i
∂xj
+
∂v
′
j
∂xi
)
∂v
′
i
∂xi
(2.22)
avec ν la viscosité cinématique, on peut déterminer la durée de vie des grandes échelles
τt =
k

 Dans la zone 2, l'énergie cinétique turbulente est transmise de proche en proche jusqu'aux
plus petites échelles. Cette zone inertielle contient les échelles de Taylor λT . En supposant
la turbulence homogène isotrope, et en remplaçant (
∂v
′
∂xj
)
2
par (
q
′
λT
)2 dans l'équation
2.22, le taux de dissipation visqueuse devient [15] :
 = 15ν(
q
′2
λ2T
) (2.23)
L'expression de l'échelle de Taylor λT est alors déduite :
λT =
√
15ν
q
′2

(2.24)
On précise que dans le domaine inertiel, la pente du spectre d'énergie cinétique turbulente
est proportionnelle à n−5/3.
 Dans la zone 3, la diminution de l'énergie cinétique turbulente est encore plus importante
que dans la zone 2. Dans les petites structures de l'écoulement, les ﬂuctuations de vitesse
sont très importantes et les frottements sont ainsi augmentés. On assiste alors à une
dissipation visqueuse de l'énergie cinétique turbulente sous forme de chaleur et à un
ralentissement des gaz dû aux frottements. Les petites structures mises en jeu ici sont
dimensionnées à partir de l'échelle de Kolmogorov η = (
ν3

)1/4. Ces tourbillons ont une
durée de vie égale à τk =
√
ν

2.2.2 Chimie de la combustion
2.2.2.1 La cinétique chimique
Soit un mécanisme chimique à L étapes faisant intervenir N espèces chimiques. La réaction
réversible j (1 ≤ j ≤ L) peut être écrite de la façon suivante :∑
k=1,N
ν
′
kjAk ⇔
∑
k=1,N
ν
′′
kjAk (2.25)
où Ak symbolise l'espèce chimique k, ν
′
kj , ν
′′
kj sont respectivement les coeﬃcients stoe-
chiométriques de l'espèce k pour la réaction dans le sens direct et indirect. On note
νk,j = ν
′′
kj − ν
′
kj .
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L'avancement Qj de la réaction j est :
Qj = Kfj
N∏
k=1
(
ρYk
Mk
)ν
′
kj −Kbj
N∏
k=1
(
ρYk
Mk
)ν
′′
kj (2.26)
où Kfj ,Kbj sont respectivement les constantes de vitesse de la réaction dans le sens direct
et indirect, fonctions de la température et de la pression du mélange. La fraction massique
et la masse molaire de l'espèce chimique k sont respectivement Yk,Mk.
Le taux de réaction w˙k est la masse d'espèce chimique k produite par unité de volume et
de temps :
w˙k = Mk
L∑
j=1
νkjQj (2.27)
L'équation 1.13 de conservation des espèces est un système de N équations diﬀérentielles
non linéaires, couplées et raides. Veynante et Poinsot [4] précisent qu'un processus chimique
de combustion peut faire intervenir des centaines d'espèces chimiques et des milliers de
réactions chimiques, à cinétiques variées. Dans un objectif de réduction de temps calcul, il
est important de simpliﬁer le schéma de chimie, sans perdre néanmoins d'information sur
la composition des gaz brûlés. Diﬀérentes méthodes de simpliﬁcation du schéma de chimie
sont explicitées dans le paragraphe qui suit.
2.2.2.2 Simpliﬁcation du schéma de chimie de combustion
Méthodes de chimie a priori Elles calculent la chimie de combustion avant que les
équations de Navier Stokes soient résolues. On diﬀérencie les méthodes de chimie tabulée
et les schémas globaux.
La méthode des schémas globaux consiste à construire un schéma de chimie simpliﬁée,
contenant relativement peu d'étapes. Ce schéma est établi à partir de deux hypothèses
fondamentales :
 certaines espèces intermédiaires du processus chimique complexe sont supposées avoir
atteint leur état d'équilibre. Elles sont à l'état quasi-statique (Quasi Steady State Ap-
proximation QSSA) : leurs fractions massiques sont constantes et leurs taux de réactions
négligeables
 des réactions chimiques élémentaires du processus complexe sont supposées être à l'équi-
libre (Partial Equilibrium Approximation PEA). Ces réactions, jouant un rôle mineur
dans le schéma réactionnel, sont retirées du processus chimique.
Puis, les taux de réactions sont calculés à l'aide des formules 2.26 et 2.27, où les constantes
de vitesses sont approximées par des lois d'Arrhenius .
Une connaissance du mécanisme chimique de combustion est indispensable pour choisir
les espèces réactives et les réactions chimiques satisfaisant les hypothèses QSSA et PEA.
Les méthodes de chimie tabulée réduisent le coût numérique lié à la description
d'un système chimique complexe sans pour autant nécessiter une connaissance approfon-
die de ce système, à l'inverse de la méthode des schémas globaux. L'objectif est de tabuler
les taux de réaction à l'aide d'un nombre réduit de variables. Parmi ces méthodes, on cite :
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 la méthode Intrinsic Low Dimensional Manifold (ILDM) de Maas et Pope [16]. Par une
démarche mathématique (analyse des valeurs propres du système d'équations diﬀéren-
tielles décrivant le processus complexe), les échelles de réactions chimiques lentes et ra-
pides sont découplées. En supposant que seules les réactions chimiques lentes inﬂuencent
la chimie, cette dernière est représentée dans un espace à dimension réduite appelé ma-
nifold. Le manifold est donc de dimension égale au nombre d'espèces chimiques associées
aux temps caractéristiques lents. Les valeurs des taux de réaction, calculées pour ces es-
pèces chimiques, sont stockées dans une table. Cette table a en entrée un certain nombre
de paramètres caractérisant la chimie (plages de température, pression, richesse). La
méthode ILDM donne de bonnes descriptions de la composition chimique du mélange
gazeux aux hautes températures, lorsque le système est proche des valeurs d'équilibre.
Cependant, les régions de températures plus faibles, contrôlant les phases d'allumage
et les phénomènes de transports, sont généralement déterminées par des interpolations
linéaires.
 la méthode de Flamelet Generated Manifold de Von Oijen [17] est une extension de
la méthode ILDM aux basses températures. Les calculs de chimie aux basses tempéra-
tures sont eﬀectués à l'aide de calculs de chimie détaillée, dans une ﬂamme laminaire
prémélangée 1D.
Ces méthodes de chimie tabulée nécessitent néanmoins un stockage important de données,
sur de larges intervalles de température et pression, pour décrire précisément la composition
du mélange gazeux pendant le processus de combustion.
Les modèles de chimie in situ Les calculs de chimie sont eﬀectués en même temps
que la résolution des équations de Navier Stokes.
La méthode la plus connue est la méthode In Situ Adaptative Tabulation (ISAT) [18].
C'est une méthode de chimie tabulée, mais la table des taux de réaction est construite
pendant la simulation des écoulements réactionnels turbulents. Ainsi, les calculs de chimie
sont eﬀectués aux valeurs de température et de pression caractérisant l'écoulement, ce qui
réduit nettement la taille de la table.
Le tableau 2.3 met en relief les avantages et inconvénients des méthodes à priori et in-situ.
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Chimie a priori Chimie in-situ
Avantages
 réduction importante du
temps calcul
 découplage des résolutions
des équations de chimie et
de l'écoulement
réduction des tailles des tables
Inconvénients
 connaissance approfondie
du système chimique com-
plexe pour les schémas
globaux
 masse de données à stocker
très importante pour la chi-
mie tabulée
 problème de précision lié
aux interpolations des va-
leurs de taux de réactions
 temps de calcul élevé
 nécessité d'avoir deux sol-
veurs (résolution simultanée
de la chimie et des équa-
tions de l'écoulement)
Table 2.3  Comparatif des méthodes de calcul de chimie
2.2.3 Classiﬁcation des structures de ﬂammes
Dans les moteurs à allumage commandé, les ﬂammes de combustion prémélangées sont
turbulentes. En eﬀet, la combustion turbulente est préférée à la combustion laminaire : la
turbulence des gaz frais optimise la combustion, en augmentant la diﬀusion massique et
la surface de ﬂamme par plissement. Le dégagement d'énergie lié à la combustion, et la
propagation de la ﬂamme dans la chambre de combustion se font alors plus rapidement.
Diﬀérentes structures de ﬂamme turbulente sont rencontrées. Ces dernières sont classées
dans le diagramme de Peters [5] [7][6] [19]. Peters quantiﬁe l'importance des eﬀets de la chi-
mie et de la turbulence sur la ﬂamme par l'étude de nombres adimensionnels, correspondant
à des rapports d'échelles de temps. Dans une première partie, ces nombres adimensionnels
sont déﬁnis, puis les structures de ﬂamme du diagramme de Peters sont décrites.
2.2.3.1 Les nombres adimensionnels
Le nombre de Reynolds turbulent Ret quantiﬁe les eﬀets de la turbulence et de la viscosité
du mélange gazeux :
Ret =
q
′
lt
ν
(2.28)
avec lt, q
′
, ν respectivement l'échelle intégrale de longueur, l'intensité turbulente (pour une
turbulence supposée homogène et isotrope) et la viscosité cinématique.
Lorsque Ret >> 1 (respectivement Ret << 1), on dit que la ﬂamme est turbulente (res-
pectivement laminaire).
Le nombre de Damköhler Da compare les eﬀets des grandes échelles de turbulence et de
la chimie. Il est le rapport entre l'échelle caractéristique de la turbulence τt et l'échelle
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caractéristique de la chimie τc :
Da =
τt
τc
(2.29)
τc =
δl
Vl
(2.30)
avec δl et Vl l'épaisseur de ﬂamme laminaire et la vitesse de combustion laminaire.
Lorsque Da >> 1, l'échelle caractéristique de la chimie τc est plus courte que la durée de
vie des grandes échelles de la turbulence τt. On peut donc dire que la réaction chimique est
très rapide et que les eﬀets prédominants sont ceux de la turbulence, mais cette dernière
n'a pas de conséquence majeure sur la structure interne de la ﬂamme.
Si Da << 1, la réaction chimique n'est plus inﬁniment rapide : les grandes échelles de la
turbulence peuvent pénétrer la ﬂamme, et impacter sa structure interne.
Le nombre de Karlovitz Ka quantiﬁe l'importance relative des eﬀets des petites
structures de turbulence et de la chimie. Il est le rapport entre l'échelle de la chimie τc et
l'échelle de Kolmogorov τk :
Ka =
τc
τk
(2.31)
Pour Ka << 1, l'échelle caractéristique de la chimie τc est plus courte que la durée de vie
des petites échelles de turbulence τk. La dissipation due aux petites échelles de la turbu-
lence est donc trop lente par rapport à la réaction de combustion. Les petites échelles de
turbulence n'aﬀectent pas la structure interne de la ﬂamme.
Si Ka >> 1, la réaction de combustion n'est plus inﬁniment rapide. Les petites échelles de
turbulence peuvent donc pénétrer la ﬂamme, et modiﬁer sa structure interne en l'épaissis-
sant. Cet épaississement est dû à la dissipation de l'énergie cinétique turbulente sous forme
de chaleur.
On remarque que les nombres de Reynolds Ret, de Karlovitz Ka et de Damköhler Da sont
liés par la formule suivante :
Ret = Da
2Ka2 (2.32)
2.2.3.2 Le diagramme de Peters
On se place dans le cas où Ret >> 1. La turbulence est supposée homogène isotrope.
Dans le diagramme de Peters représenté sur la ﬁgure 2.4, les structures de ﬂammes tur-
bulentes sont déﬁnies en fonction des rapports
q
′
Vl
,
lt
δl
et des nombres adimensionnels cités
précédemment. On distingue :
 le régime de ﬂammelette : Da > 1, Ka < 1
La vitesse de réaction chimique est inﬁniment rapide par rapport à la vitesse de transfert
des gaz frais et à la diﬀusion des petites échelles de turbulence. Le front de ﬂamme est
une zone en réaction très ﬁne et plissée par les grandes échelles de la turbulence. Il
est constitué de ﬂammelettes, interfaces ﬁnes conservant des caractéristiques localement
laminaires.
Deux sous groupes de ﬂammes peuvent être déﬁnis :
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 si q
′
< Vl, les ﬂuctuations de vitesse des gaz frais ne sont pas assez importantes pour
avoir un eﬀet sur le front de ﬂamme. Le régime de ﬂammelette est maintenu
 si q
′
> Vl, le front de ﬂamme est fortement plissé et étiré, du fait des fortes ﬂuctuations
de vitesse des gaz frais. Ces modiﬁcations importantes de la surface de ﬂamme peuvent
engendrer des intéractions entre ﬂammelettes voisines et la créaction de poches de gaz
frais et de gaz brûlés. On parle de ﬂammelette plissée avec poches.
 le régime de ﬂamme plissée épaissie : Da > 1, Ka > 1
Si Ka > 1, les petites échelles de Kolmogorov épaississent la zone de préchauﬀage.
Comme les ﬂuctuations de vitesse au niveau des petites échelles de turbulence sont
très importantes, les intéractions entre ﬂammelettes voisines sont susceptibles d'être
augmentées. La ﬂamme n'a plus des caractéristiques localement laminaires, mais est
toujours plissée par les grandes échelles de la turbulence.
 le régime de ﬂamme épaissie : Da < 1,Ka > 1
Si Da < 1, le front de ﬂamme n'est plus une zone de réaction ﬁne. Les petites échelles
de turbulence aﬀectent la ﬂamme en épaississant la zone de préchauﬀage, tandis que les
grandes échelles de turbulence ne sont plus susceptibles de plisser la ﬂamme.
Figure 2.4  Diagramme de Peters, tirée de [7]
2.2.3.3 Le régime de ﬂammelette
Dans les moteurs à allumage commandé, des études expérimentales montrent que les
ﬂammes rencontrées sont souvent des ﬂammes plissées, où plissées épaissies à haut régime
moteur [20]. Le régime de ﬂammelette est donc souvent employé pour décrire la ﬂamme de
combustion turbulente prémélangée.
Comme pour les ﬂammes de combustion laminaire prémélangée, on peut déﬁnir une vi-
tesse de combustion turbulente Vt, une épaisseur de ﬂamme turbulente δt et une surface
de ﬂamme turbulente Surft .
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La surface de ﬂamme est déﬁnie comme l'interface séparant les gaz frais des gaz brûlés.
La surface de ﬂamme turbulente Surft correspond à une surface plissée, dont la moyenne
donne la surface sphérique laminaire Surfl .
Des expressions de Vt et δt sont énoncées par Peters [8]. Pour le régime de ﬂammelette,
Peters rappelle la relation de Damköhler reliant le rapport des vitesses de combustion tur-
bulente Vt et laminaire Vl au rapport des surfaces de ﬂamme turbulente Surft et laminaire
Surfl :
Vt
Vl
=
Surft
Surfl
(2.33)
L'épaisseur de ﬂamme turbulente δt peut être déﬁnie comme une épaisseur "moyenne",
englobant les plissements des zones en réaction et de préchauﬀage.
2.3 Les modèles de fermeture des équations RANS
Dans les moteurs à allumage commandé, les ﬂammes appartiennent au régime de ﬂamme-
lette. La chimie de la combustion est donc rapide, et peut être modélisée par un schéma
global à une étape. L'avancement de la réaction peut être décrit à partir d'une unique
variable, nommée la variable de progrès c :
c = 1− Ygf (2.34)
où Ygf est la fraction massique des gaz frais.
La variable normalisée c varie de 0 dans les gaz frais, à 1 dans les gaz brûlés. Elle peut
s'exprimer aussi à partir des températures :
c =
T − Tgf
Tgb − Tgf (2.35)
où T, Tgf , Tgb sont respectivement les températures locale du mélange gazeux, des gaz frais
et des gaz brûlés à l'équilibre.
Une représentation schématique de l'évolution des variables caractérisant la ﬂammelette
est représentée sur la ﬁgure 2.5.
Figure 2.5  Représentation schématique du modèle de ﬂammelette
Les équations RANS, adaptées à la modélisation de ﬂammelettes, sont constituées de trois
équations :
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 l'équation de conservation de la masse
∂ρ
∂t
+
∂ρv˜i
∂xi
= 0 (2.36)
avec ρ la masse volumique moyenne du mélange gazeux et v˜i la moyenne de Favre de la
ieme composante de vitesse
 l'équation de conservation de la quantité de mouvement
∂ρv˜i
∂t
+
∂ρv˜iv˜j
∂xi
= − ∂P
∂xj
+
∂τi,j
∂xi
+
∂ρv˜
′′
i v
′′
j
∂xi
(2.37)
avec P , τi,j , v˜
′′
i v
′′
j la moyenne de la pression cylindre, la moyenne du tenseur de viscosité et
le tenseur de Reynolds.
 l'équation de bilan de la variable de progrès c˜ :
∂ρc˜
∂t
+
∂ρv˜ic˜
∂xi
= − ∂
∂xi
(ρv˜
′′
i c
′′) +
∂
∂xi
(ρD
∂c˜
∂xi
) + w˙c (2.38)
avec w˙c le taux de réaction moyen et v˜
′′
i c
′′ le terme de ﬂuctuation.
Les équations moyennées de Reynolds font apparaître un certain nombre de termes à
modéliser :
 le tenseur de Reynolds v˜′′i v
′′
j , dans l'équation 2.37. Ce dernier est calculé à partir de
modèles de turbulence, présentés de manière non exhaustive dans le paragraphe 2.3.1.
 le terme de ﬂuctuation v˜′′i c
′′ , dans l'équation 2.38, qui peut être calculé comme suit :
ρv˜
′′
i c
′′ = − µt
Scc
∂c˜
∂xi
(2.39)
où µt est la viscosité dynamique turbulente et Scc le nombre de Schmidt turbulent
constant pour l'ensemble des espèces chimiques
 le taux de réaction moyen w˙c , dans l'équation 2.38. Ce dernier peut être calculé à partir
des modèles présentés dans la section 2.3.2.
2.3.1 Modélisation du tenseur de Reynolds
La formule algébrique du tenseur des contraintes visqueuses s'exerçant sur un ﬂuide new-
tonien est :
τi,j = µ(
∂vi
∂xj
+
∂vj
∂xi
)− 2
3
µdiv(v)δi,j (2.40)
avec µ la viscosité dynamique, vi la ieme composante de la vitesse d'écoulement et δi,j le
symbole de kronecker.
Comme le rappelle Poinsot et Veynante [4], la formule algébrique du tenseur de Reynolds
v˜
′′
i v
′′
j établie par Boussinesq s'inspire de l'expression 2.40 du tenseur des contraintes vis-
queuses :
ρv˜
′′
i v
′′
j = −µt(
∂v˜i
∂xj
+
∂v˜j
∂xi
− 2
3
δi,j
∂v˜k
∂xk
) +
2
3
ρk (2.41)
où µt est la viscosité dynamique turbulente, v˜i est la moyenne de Favre de la ieme compo-
sante de vitesse et k est l'énergie cinétique turbulente. On déﬁnit maintenant les modèles
de viscosité turbulente µt décrits par Poinsot et Veynante [4].
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2.3.1.1 Modèle à 1 équation de Prandt Kolmogorov
Prandt et Kolmogorov calculent la viscosité turbulente µt à partir de l'énergie cinétique
turbulente k :
µt = ρCµlpk
√
k (2.42)
avec Cµ = 0, 09. Des expressions empiriques de la longueur caractéristique lpk et une
équation de bilan sur k doivent être données. Elles ne sont pas détaillées ici.
2.3.1.2 Modèle k − 
Jones et Launder [21] calculent la viscosité turbulente µt à partir de l'énergie cinétique
turbulente k et du taux de dissipation  :
µt = ρCµ
k2

(2.43)
avec Cµ = 0, 09. Les deux variables k,  sont solutions du système diﬀérentiel suivant :
∂ρk
∂t
+
∂ρv˜ik
∂xi
=
∂
∂xi
((µ+
µt
Prk
)
∂k
∂xi
) + P − ρ
∂ρ
∂t
+
∂ρv˜i
∂xi
=
∂
∂xi
((µ+
µt
Pr
)
∂
∂xi
) +

k
(C1P − C2ρ)
(2.44)
Dans le système précédent :

∂
∂xi
((µ+
µt
Prk
)
∂k
∂xi
) et
∂
∂xi
((µ+
µt
Pr
)
∂
∂xi
) sont les termes de diﬀusion de k et 
 P = −ρv˜′′i v′′j
∂vi
∂xj
est le terme de production d'énergie cinétique turbulente, faisant inter-
venir le tenseur de Reynolds v˜′′i v
′′
j . L'expression de ce tenseur est donnée par la formule
2.41 de Boussinesq
 −ρ¯ et −ρ¯C2 
2
k
sont les termes de destruction de k et 
Les constantes du modèle C1, C2, P rk et Pr sont déterminées de façon empirique et adap-
tées aux écoulements étudiés. Pour des écoulements à nombre de Reynolds élevé, ces coef-
ﬁcients prennent les valeurs suivantes : C1 = 1, 32, C2 = 1, 9, P rk = 1 et Pr = 1, 3.
Ce modèle est le plus populaire du fait de sa simplicité et de son faible temps calcul.
Cependant, il suppose implicitement que l'écoulement turbulent est homogène isotrope, à
Reynolds élevé. Il n'est pas adapté aux écoulements à bas Reynolds et ne tient pas compte
des eﬀets des parois sur l'écoulement.
2.3.2 Modélisation du taux de réaction moyen
2.3.2.1 Modèle de ﬂamme cohérente (CFM)
Marble et al. [22] supposent que le taux de réaction moyen w˙c est proportionnel à la surface
de ﬂamme par unité de volume Σ :
w˙c = ρgfVcΣ (2.45)
avec ρgf la masse volumique des gaz frais et Vc la vitesse de consommation des gaz frais.
Le principal avantage de cette approche est de séparer les caractéristiques de la chimie,
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incorporées dans le terme Vc, de celles de la combustion turbulente, modélisées par le terme
Σ.
La densité de surface de ﬂamme Σ, intervenant dans l'équation 2.45, est calculée par
l'équation de bilan suivante, écrite de manière générale dans la littérature [4] :
∂Σ
∂t
+
∂v˜iΣ
∂xi
=
∂
∂xi
(
νt
Sct
∂Σ
∂xi
) +KmΣ +KtΣ−D (2.46)
avec
∂
∂xi
(
νt
Sct
∂Σ
∂xi
) le terme lié à la diﬀusion turbulente, où νt, Sct sont respectivement
la viscosité turbulente et le nombre de Schmidt turbulent, KmΣ (respectivement KtΣ) le
terme de production de surface de ﬂamme lié à la courbure de la ﬂamme (respectivement lié
à l'étirement tangentiel de la ﬂamme) et D le terme de destruction de surface de ﬂamme.
Parmi les modèles de la littérature [4] calculant les termes KmΣ,KtΣ, D, les modèles
phénoménologiques de Marble et Broadwell [22] :
 estiment l'étirement généré par les ﬂux turbulents à partir de la durée de vie des grandes
structures turbulentes Kt +Km ∼ 
k
 supposent la destruction de la surface de ﬂamme D proportionnelle au taux de réaction
moyen VcΣ, et inversement proportionnelle à la quantité de gaz frais disponible par unité
de surface de ﬂamme, mesurée par
1− c˜
Σ
.
2.3.2.2 Modèle à G équation
Ce modèle, introduit par Williams et Kerstein [23], est basé sur une description géomé-
trique de la ﬂamme, supposée être une surface inﬁniment mince. Le contour de ﬂamme est
modélisé comme une surface d'iso-scalaire G = G0 du champ scalaire G(x, t). Ce dernier
est déﬁni comme la distance séparant la position de l'espace x du front de ﬂamme G0.
On précise que G0 est arbitraire mais ﬁxé. Les régions où G(x, t) > G0 (respectivement
G(x, t) < G0) représentent les régions de gaz brûlés (respectivement de gaz frais).
La propagation du front de ﬂamme est décrite par l'équation de transport moyennée sui-
vante :
ρ
∂G˜
∂t
+
ρv˜i∂G˜
∂xi
= ρgfVt|∇G| (2.47)
avec w˙G = ρgfVt|∇G| le terme source moyen, correspondant à un taux de réaction moyen.
Cette modélisation nécessite un modèle de fermeture, calculant la vitesse de combustion
turbulente Vt.
On cherche maintenant à savoir si les hypothèses intrinsèques aux modèles de turbulence
et de taux de réaction moyen sont valables pendant toute la phase de combustion, en
particulier lorsque la ﬂamme arrive à proximité des parois.
2.4 Le comportement de la combustion en proche paroi
Dans son mémoire, Bruneaux [24] rappelle que la combustion se déroule en trois temps :
 une phase d'initiation de combustion par la bougie
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 une phase de propagation libre de la ﬂamme, lorsque la ﬂamme est éloignée des parois
 une phase d'interaction avec les parois du moteur, aboutissant à une extinction de
ﬂamme. L'interaction ﬂamme-paroi survient généralement quand 20 à 40% du carbu-
rant a brûlé.
Ainsi, la combustion se déroule en grande partie à proximité des parois.
L'objet de cette partie est, dans un premier temps, d'expliciter les eﬀets des parois sur
l'écoulement réactif et la structure de ﬂamme. Dans un second temps, les modèles calculant
le ﬂux de chaleur pariétal en proche paroi sont décrits.
2.4.1 L'interaction couche limite cinématique-ﬂamme
2.4.1.1 Calcul de la vitesse moyenne dans un moteur à allumage commandé
Dans la section 2.2.1.1, plusieurs formules permettant de calculer la vitesse moyenne v
d'un écoulement turbulent ont été données. Il faut cependant garder en mémoire le fait
que la structure de l'écoulement varie au cours d'un cycle moteur. De plus, la structure
de l'écoulement est également modiﬁée d'un cycle à l'autre : on parle de variations cycle à
cycle.
La vitesse locale v(θ, i) à l'angle θ pour le cycle moteur i se décompose comme suit :
v(θ, i) = vEA(θ) + v
′
(θ, i) + ̂v(θ, i) (2.48)
La composante ﬂuctuante de la vitesse locale est v
′
(θ, i). La moyenne d'ensemble de la
vitesse locale vEA(θ) correspond à la moyenne des mesures de vitesse locale eﬀectuées au
même angle θ sur plusieurs cycles :
vEA(θ) =
1
Nc
Nc∑
i=1
v(θ, i) (2.49)
avec Nc le nombre de cycles moteur pour lequel les mesures de vitesse sont faites.
L'écart entre la vitesse moyenne locale pour un cycle moteur i, v(θ, i), et la moyenne
d'ensemble de la vitesse, vEA(θ), représente la variation cycle à cycle de l'écoulement
moyen : ̂v(θ, i) = v(θ, i)− vEA(θ) (2.50)
L'intensité turbulente q
′
EA est l'erreur quadratique moyenne entre la vitesse locale v(θ, i)
et la moyenne d'ensemble de la vitesse vEA(θ) :
q
′
EA =
√√√√ 1
Nc
i=Nc∑
i=1
(v(θ, i)− vEA(θ))2 (2.51)
Les diﬀérentes composantes de vitesse vEA(θ), v
′
(θ, i), ̂v(θ, i) sont représentées schémati-
quement sur la ﬁgure 2.6.
2.4.1.2 Visualisations de champs de vitesse
Structure de l'écoulement principal Des visualisations de l'aérodynamique interne
de moteurs à allumage commandé sont disponibles dans la littérature [25], [26], [27],
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Figure 2.6  Diﬀérentes composantes de vitesse intervenant dans le calcul de la vitesse
locale instantanée, ﬁgure tirée de [6]
[28]. Les techniques optiques utilisées sont de type Laser Doppler Velocimetry (LDV) et
Particle Image Velocimetry (PIV). Ces techniques consistent à mesurer les vitesses locales
d'écoulement par ensemencement d'un ﬂuide avec des petites particules photographiées
par des caméras couplées à un laser.
Les visualisations d'aérodynamique montrent, entre autre, le caractère structuré des
écoulements réactionnels de type swirl (mouvement d'ensemble de rotation autour d'un
axe parallèle à l'axe du cylindre) et tumble (mouvement d'ensemble de rotation autour
d'un axe perpendiculaire à l'axe du cylindre) pendant les phases d'admission/compression.
La structure d'ensemble d'un mouvement de tumble est schématisée sur la ﬁgure 2.7.
Les expérimentations de Kang et Baek [29] montrent l'intérêt du tumble dans la
génération de turbulence. Kang et Baek [29] ont mesuré des vitesses d'écoulement de
type tumble sur plusieurs cycles d'un moteur 4 cylindres entraîné (sans combustion),
sous deux conditions expérimentales diﬀérentes. Dans le cas expérimental 1, le moteur
est alimenté par une tubulure d'admission de référence, inclinée de 15 deg par rapport à
l'axe du cylindre. Dans le cas expérimental 2, le moteur est alimenté par une tubulure
d'admission avec un angle d'inclinaison favorisant le tumble. Les vitesses instantanées sont
mesurées en 20 points, espacés de 3mm sur l'axe du cylindre, et en 9 points sur un plan
perpendiculaire à l'axe du cylindre, 1mm en dessous du PMH. Les moyennes d'ensemble
des vitesses locales, et les intensités turbulentes correspondantes sont déduites de ces
mesures.
La ﬁgure 2.8 montre les variations d'intensité turbulente normalisée par la vitesse moyenne
du piston
q′EA
Vp
au cours du cycle moteur, pour deux régimes moteur diﬀérents (500 et
1000tr/min). Les intensités turbulentes sont calculées pour les cas expérimentaux 1 (ﬁgure
2.8a) et 2 (ﬁgure 2.8b), au centre du cylindre (r=0, z=1mm en dessous du PMH). On
précise que θ = 0 deg correspond au début de l'admission et θ = 360 deg à la ﬁn de
la compression. Le niveau de turbulence est plus élevé en ﬁn de compression quand le
tumble est favorisé : en eﬀet, Kang et Baek [29] écrivent que l'intensité turbulente pour le
cas expérimental 2 est multipliée par deux par rapport à celle du cas expérimental 1. La
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Figure 2.7  Schématisation d'un mouvement de type tumble, ﬁgure tirée de [6]
combustion est ainsi optimisée par le niveau de turbulence élevé au moment de l'allumage.
Figure 2.8  Variation de l'intensité turbulente normalisée par la vitesse moyenne du
piston pour deux régimes diﬀérents avec une tubulure d'admission de référence (ﬁgure a) ;
avec une tubulure d'admission favorisant le tumble (ﬁgure b). Figure tirée de [29]
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Champs de vitesses en proche paroi Muller [28], Boust [27] ou encore Foucher [26]
présentent dans leurs mémoires les principales expérimentations de visualisations de vi-
tesses en proche paroi. Ils citent en particulier celles d'Hall et Bracco [30]. Ces derniers
ont eﬀectué des mesures LDV de vitesses d'un écoulement de type swirl dans un monocy-
lindre à allumage commandé et à charge homogène, tournant à 1200tr/min, sur plusieurs
cycles et sous deux conditions expérimentales diﬀérentes. Dans le cas expérimental 1 (res-
pectivement 2), le moteur est entraîné (respectivement la combustion a lieu). L'eﬀet de la
combustion sur l'écoulement est ainsi mis en relief. Les mesures LDV sont pratiquées en
ensemençant le mélange gazeux de particules de zircone de diamètre 1, 5µm. Les mesures
de vitesses locales sont eﬀectuées en 9 points d'un plan perpendiculaire à l'axe du cylindre,
6,5mm en dessous de la culasse. Les mesures de composantes tangentielles (respectivement
radiales) s'approchent à 0,5mm (respectivement à 1,5mm) de la paroi.
La ﬁgure 2.9 représente la moyenne d'ensemble de la composante tangentielle de la vitesse
en 9 points, pour diﬀérents angles vilebrequin. En l'absence de combustion (Non-Fired sur
la ﬁgure 2.9), le mouvement de rotation solide de type swirl semble maintenu jusqu'à une
distance à la paroi égale à 1cm. Avec combustion (Firing Cycles sur la ﬁgure 2.9), les pro-
ﬁls de vitesse sont globalement ralentis et beaucoup plus complexes après l'allumage (pour
θ = 360 deg). Le mouvement de swirl est donc perturbé par la combustion. Avec ou sans
combustion, un gradient de vitesse est visible à proximité de la paroi. Cette diminution de
vitesse s'explique par les frottements pariétaux exercés sur l'écoulement.
La visualisation de l'intensité turbulente pour les 9 points, sur la ﬁgure 2.10, montre
également la présence d'un fort gradient pour une distance à la paroi à 1cm, avec une
brusque croissance de l'intensité turbulente. Cette croissance est liée aux gradients
de vitesse. La précision de mesure ne semble pas assez ﬁne pour résoudre la couche
limite cinématique. Hall et Bracco [30] écrivent d'ailleurs qu'à 0, 5mm de la paroi, la
moyenne d'ensemble de la vitesse vaut 90% de sa valeur maximale. Ces expériences mettent
en évidence la présence d'une couche limite cinématique très ﬁne, avec ou sans combustion.
2.4.1.3 La couche limite cinématique
L'épaisseur de couche limite cinématique L'exemple théorique classique est celui
d'un écoulement bidimensionnel permanent, incompressible et laminaire sur une plaque
plane de longueur L très importante. Le champs de vitesse de l'écoulement est noté
v(x, y). Ses composantes sont respectivement vx, vy. Les gradients de pression sont
supposés négligeables et l'écoulement se fait majoritairement parallèlement à la plaque. Si
le ﬂuide s'écoulant contre la plaque est parfait, il glisse contre celle-ci. En réalité, le ﬂuide
adhère à la plaque. Sur une distance δ, la vitesse augmente jusqu'à atteindre la valeur ve
du ﬂuide parfait, à viscosité nulle.
Sur la ﬁgure 2.11, le gradient de vitesse dans la couche limite est bien visible : il s'étend
sur l'épaisseur de la couche limite δ. Cette dernière correspond à l'ordonnée du point pour
laquelle :
v(x, δ)
ve(x)
= 0, 99 (2.52)
Pour un écoulement incompressible laminaire sur une plaque plane, la résolution exacte
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Figure 2.9  Visualisation de la vitesse tangentielle moyenne normalisée par la vitesse
moyenne du piston en proche paroi pour un moteur entraîné (ﬁgure a) ; pour un moteur
avec combustion (ﬁgure b). Figure tirée de [30]
des équations de la couche limite donne une relation liant l'épaisseur δ et le nombre de
Reynolds de l'écoulement laminaire Re [31] :
δ
x
∼ 5√
Re
(2.53)
Transition de la couche limite laminaire à turbulente Quand la vitesse de
l'écoulement devient suﬃsamment élevée et le nombre de Reynolds supérieur à une valeur
critique, l'écoulement devient turbulent. La ﬁgure 2.12 représente la variation du rapport
de l'épaisseur de couche limite δ sur la racine carrée du nombre de Reynolds Rex =
ρvxx
µ
,
en fonction du nombre de Reynolds, pour un écoulement laminaire incompressible sur une
plaque plane. Pour un nombre de Reynolds supérieur à la valeur critique Rec = 5.105,
le ratio n'est plus constant : à la transition, la couche limite s'épaissit. L'épaisseur d'une
couche limite turbulente est donc plus importante que celle d'une couche limite laminaire.
Dans la ﬁgure 2.13, les proﬁls de vitesses typiques dans une couche limite en régime
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Figure 2.10  Visualisation de l'intensité turbulente tangentielle normalisée par la vitesse
moyenne du piston en proche paroi pour un moteur entraîné sans combustion (ﬁgure a) ;
pour un moteur avec combustion (ﬁgure b). Figure tirée de [30]
Figure 2.11  Ecoulement d'un ﬂuide parfait et d'un ﬂuide visqueux sur une plaque plane
laminaire et turbulent sont visibles. Le proﬁl de vitesse croît plus rapidement avec
la distance à la paroi en écoulement turbulent. Ceci implique que les contraintes de
frottement visqueux, proportionnelles au gradient de vitesse, sont plus élevées.
Diﬀérentes sous couches peuvent être déﬁnies dans la couche limite turbulente :
 la sous couche visqueuse : il s'agit de la zone la plus proche de la paroi, dans laquelle
le frottement laminaire est prédominant car les vitesses et les ﬂuctuations de vitesses
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Figure 2.12  Transition de la couche limite laminaire à la couche limite turbulente
Figure 2.13  Proﬁls de vitesses dans la couche limite en écoulement laminaire et turbulent
convergent vers 0 par condition d'adhérence à la paroi.
 la zone tampon : dans cette zone, le terme d'inertie reste toujours négligeable du fait
des faibles vitesses, mais les eﬀets de ﬂuctuations deviennent prépondérants par rapport
à ceux du frottement laminaire.
 la sous couche inertielle ou couche turbulente : les termes de frottement turbulent et
d'inertie deviennent prépondérants.
2.4.1.4 Impact de la couche limite cinématique sur la structure de ﬂamme
Dans un moteur à allumage commandé, l'écoulement réactionnel turbulent est fortement
perturbé par la couche limite cinématique :
 la condition d'adhérence à la paroi et la forte viscosité des gaz brûlés engendrent une
diminution de l'intensité turbulente q′ au voisinage de la paroi
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 du fait des forts gradients de vitesse, l'échelle intégrale de l'écoulement turbulent lt
diminue en proche paroi
On s'attache maintenant à expliquer qualitativement les conséquences de ces perturbations
sur la structure de ﬂamme.
Pendant la phase de propagation libre en conditions moteurs, les ﬂammes ont une
structure de ﬂammelette. Une telle structure de ﬂamme est représentée en rouge sur le
diagramme de Peters, ﬁgure 2.14.
Les eﬀets de la couche limite cinématique sur la structure de ﬂamme sont également
représentés sur la ﬁgure 2.14. A ce stade du mémoire, les eﬀets de la thermique sur la
ﬂamme ne sont pas pris en compte, c'est à dire que l'épaisseur de ﬂamme δl et la vitesse
de combustion laminaire Vl sont supposées constantes. Les fortes diminutions d'échelle
intégrale turbulente lt et d'intensité turbulente q′ engendrent une relaminarisation de
la ﬂamme. En eﬀet, on se déplace du domaine de ﬂammelettes vers celui des ﬂammes
pseudo-laminaires (voir ﬁgure 2.14).
Figure 2.14  Eﬀet de la couche limite cinématique sur la structure de ﬂamme : la di-
rection et l'amplitude de la ﬂèche correspondent à une diminution de moitié de l'intensité
turbulente q′ et une diminution de l'échelle intégrale de longueur lt d'un facteur 10
Ainsi, les modèles de turbulence traditionnels utilisés dans les codes de calculs RANS et ex-
plicités dans le paragraphe 2.3.1 doivent être modiﬁés pour tenir compte des perturbations
de l'écoulement et de la structure de ﬂamme au voisinage des parois.
2.4.2 L'interaction couche limite thermique-ﬂamme
2.4.2.1 Visualisations de champs de température en proche paroi
Des visualisations de champs de température en proche paroi sont disponibles dans la
littérature [28], [26], [27]. On détaille plus particulièrement celles de Lucht [32]. Ce dernier
a mesuré des champs de température de gaz brûlés en proche paroi, dans un moteur
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alimenté par un mélange stoechiométrique propane/air, via des techniques Coherent
Anti-Stokes Raman Scattering (CARS). Les températures de gaz brûlés sont tracées, pour
diﬀérents instants du cycle après le pic de pression, en fonction de la distance à la paroi
sur la ﬁgure 2.15. Les températures sont constantes, puis diminuent fortement en proche
paroi. Des proﬁls de températures en lois en puissance 1/4 sont proposés pour se corréler
aux températures expérimentales.
Figure 2.15  Proﬁls de température de gaz brûlés avec une température pariétale de
400K, ﬁgure tirée de [32]
2.4.2.2 La couche limite thermique
Soit un ﬂuide s'écoulant contre une paroi isotherme à température Tw. Soit x, y respecti-
vement les axes parallèle et perpendiculaire à la paroi. On appelle T (y) la température du
ﬂuide.
Il existe une zone, d'épaisseur δT , dans laquelle un gradient de température perpendiculaire
à la paroi est présent. L'épaisseur de couche limite thermique δT est déﬁnie par analogie
avec celle de la couche limite cinématique. Elle correspond à l'ordonnée pour laquelle l'éga-
lité suivante est obtenue :
T (δT )− Tw
Te − Tw = 0, 99 (2.54)
avec Te la température du ﬂuide loin de la paroi.
L'existence du gradient de température crée des ﬂux thermiques entre le ﬂuide et la paroi.
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Le coeﬃcient d'échange local hth est généralement déﬁni comme suit :
hth =
λ(
∂T
∂y
)0
Te − Tw (2.55)
où λ est le coeﬃcient de diﬀusion thermique et (
∂T
∂y
)0 est le gradient de température au
voisinage de la paroi.
Foucher [26] écrit que l'épaisseur de la couche limite cinématique est faible et inférieure à
0, 5mm, tandis que l'épaisseur de la couche limite thermique est de l'ordre de 1 à 2mm.
2.4.2.3 Impact de la couche limite thermique sur la structure de ﬂamme
Les eﬀets de la couche limite thermique sur l'écoulement réactionnel sont brièvement rap-
pelés :
 la température du mélange gazeux diminue fortement à proximité des parois
 la présence de ce gradient thermique engendre des ﬂux thermiques très importants
La ﬁgure 2.16 représente la vitesse de combustion laminaire, calculée à partir de la
corrélation 2.10 de Metghalchi et Keck [11], en fonction de la température des gaz frais Tgf
et pour une pression constante. Si la température diminue, la vitesse laminaire diminue
également.
Figure 2.16  Variation de la vitesse de combustion laminaire calculée à partir de la
corrélation de Metghalchi et Keck [11], pression constante à 2 bar
Ainsi, la diminution de température en proche paroi engendre une réduction de la vitesse
de combustion laminaire. Alors, l'épaisseur de ﬂamme laminaire, qui peut être calculée par
l'équation 2.12, augmente.
A caractéristiques de l'écoulement ﬁxées, les eﬀets de la thermique en proche paroi ont
donc pour conséquence un épaississement de la ﬂamme (voir ﬁgure 2.17).
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Figure 2.17  Eﬀet de la couche limite thermique sur la structure de ﬂamme : la direction
et l'amplitude de la ﬂèche correspondent à une diminution d'un facteur 10 de la vitesse
de combustion laminaire et une augmentation d'un facteur 10 de l'épaisseur de ﬂamme
laminaire
2.4.3 Résumé sur les interactions ﬂamme-paroi sous conditions moteurs
Les eﬀets des couches limites cinématique et thermique doivent être combinés pour
déterminer la zone d'interaction ﬂamme-paroi dans le diagramme de Peters. Près de la
paroi, l'échelle intégrale de longueur lt diminue et l'épaisseur de ﬂamme laminaire δl
augmente. Pour un niveau d'intensité turbulente q′ et une vitesse de combustion laminaire
Vl ﬁxés, le temps caractéristique de turbulence τt (respectivement de chimie τc) diminue
(respectivement augmente). Par conséquent, le nombre de Damköhler Da diminue et peut
devenir inférieur à 1. A l'inverse, le nombre de Karlovitz Ka augmente et peut devenir
supérieur à 1. Ces variations des grandeurs caractéristiques de l'écoulement et de la chimie
transforment la structure de ﬂamme, déﬁnie comme un ensemble de ﬂammelettes (Da > 1
et Ka < 1), en une ﬂamme épaissie (Da < 1 et Ka > 1) en proche paroi.
Si les réductions d'intensité turbulente q′ et de vitesse de combustion laminaire Vl en
proche paroi sont importantes, on peut assister à une relaminarisation de la ﬂamme. Les
zones d'interactions ﬂamme-paroi sont colorées en blanc sur le diagramme de Peters (voir
ﬁgure 2.18).
Ainsi, les interactions ﬂamme turbulente-paroi donneraient des résultats comparables aux
interactions ﬂamme laminaire-paroi, en termes de ﬂux de chaleur pariétaux. Ce point est
développé dans la section 2.4.4.
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Figure 2.18  Mise en évidence de l'ensemble des zones d'interactions ﬂamme-paroi sous
conditions moteurs
2.4.4 Le mécanisme ﬂamme-paroi en laminaire
Bruneaux [24] explique dans son mémoire le mécanisme d'interaction entre une ﬂamme
laminaire et une paroi isotherme : la ﬂamme se rapproche de la paroi en consommant des
gaz frais homogènes. Près de la paroi, les gradients de température sont augmentés, du fait
de la haute température des gaz brûlés, de même que les ﬂux thermiques pariétaux. Si ces
deux phénomènes sont ajoutés à la disparition des réactifs, la ﬂamme est susceptible alors
de s'éteindre.
Deux paramètres sont importants pour caractériser une telle interaction :
 la distance de coincement (quenching) δQ : il s'agit de la distance minimale séparant la
paroi de la ﬂamme, sans que celle-ci ne s'éteigne. A cette distance, le ﬂux pariétal φth est
maximal. La distance de coincement δQ est généralement adimensionnée par l'épaisseur
de ﬂamme laminaire non étirée adiabatique δl :
PeQ =
δQ
δl
(2.56)
 le ﬂux thermique pariétal φth , qui est assimilé ici à un problème de conduction dans
l'épaisseur δQ :
φth =
λ(Tgb − Tw)
δQ
(2.57)
où Tgb, Tw sont respectivement les températures des gaz brûlés et de la paroi, λ le co-
eﬃcient de diﬀusion thermique. Le ﬂux thermique pariétal φth est adimensionné par la
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puissance dégagée par la ﬂamme non étirée adiabatique :
ΦQ =
φth
ρgfY
gf
FuVl∆hf,Fu
(2.58)
où ρgf est la masse volumique des gaz frais, Y
gf
Fu la fraction massique de carburant dans
les gaz frais, Vl la vitesse de combustion laminaire et ∆hf,Fu l'enthalpie massique de
formation associée au carburant.
Il existe trois grands types d'interaction ﬂamme-paroi, selon l'orientation relative de la
propagation de ﬂamme :
 le coincement frontal (head on quenching), lorsque la ﬂamme arrive perpendiculairement
à la paroi. Cette interaction est instationnaire dans le repère lié à la ﬂamme, car la vitesse
de combustion laminaire diminue en proche paroi. Des simulations DNS de coincement
frontal d'une ﬂamme laminaire prémélangée [24] et des expérimentations eﬀectuées dans
des enceintes à volume constant ont montré que PeQ ∼ 3 à 4, et φQ ∼ 0, 3 à 0,4. Ces
résultats sont valables quelque soit le carburant utilisé, et quelque soit le modèle de
cinétique chimique employé dans les calculs DNS [33], [34].
 le coincement latéral (side wall quenching), lorsque la ﬂamme arrive parallèlement à la
paroi. Cette interaction est stationnaire dans le repère lié à la ﬂamme. Des expérimen-
tations conduites pour diﬀérents carburants dans une enceinte à volume constant [35],
ont permis de montrer que PeQ ∼ 6 et φQ ∼ 0, 15.
Les coincements latéral et frontal sont les principales extinctions rencontrées dans les
moteurs à allumage commandé. Comme le rappelle Bruneaux [24], des simulations DNS
eﬀectuées avec des schémas de chimie à une étape ont montré que ces coincements ne
sont pas responsables de la présence d'imbrûlés dans le moteur [34].
 le coincement en cavité (tube quenching), lorsque la ﬂamme se propage entre deux murs
(ou dans un tube) séparés par une distance très faible. Bruneaux [24] rappelle que cette
conﬁguration correspond à celles des crevasses dans les moteurs à allumage commandé
(cavité de bougie, interstices entre piston et cylindre) et que ce type de coincement est
responsable de la présence d'imbrûlés dans les moteurs. On ne donne pas plus de détails
sur ce dernier type d'interaction.
Ces diﬀérentes conﬁgurations sont schématisées sur la ﬁgure 2.19.
Des simulations DNS de ﬂammes laminaire et turbulente prémélangées, arrivant perpendi-
culairement à une paroi isotherme, ont été eﬀectuées par Poinsot et al [36]. Les équations
de Navier Stokes bidimensionnelles sont fermées par un schéma de chimie à une étape et
un modèle de turbulence homogène isotrope modiﬁé en proche paroi. Les post-traitements
des calculs DNS montrent d'une part, que les valeurs de δQ sont les mêmes pour les
conﬁgurations laminaire et turbulente, d'autre part, que le ﬂux thermique maximal émis
au coincement de la ﬂamme turbulente n'excède pas celui obtenu lors du coincement
de la ﬂamme laminaire. On conﬁrme ainsi que le traitement des interactions ﬂamme
laminaire-parois fournit des estimations raisonnables de la distance de coincement et des
ﬂux thermiques pariétaux maximums générés par le coincement de la ﬂamme turbulente [4].
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Figure 2.19  Les trois types d'interaction ﬂamme-paroi dans un moteur, ﬁgure tirée de
[26]
Pour tenir compte des eﬀets des parois sur la structure de ﬂamme, des modèles de parois
doivent être introduits, aﬁn de déterminer les ﬂux thermiques pariétaux et les quantités
turbulentes aux parois. Dans la section suivante, les modèles de pertes thermiques pariétales
sont décrits.
2.4.5 Les modèles de pertes thermiques pariétales
Les pertes thermiques pariétales peuvent être calculées à l'aide de modèles empiriques,
ou à partir de modèles plus physiques. Dans un premier temps, on cite quelques modèles
expérimentaux, puis on aborde succinctement les modèles de pertes thermiques type
instationnaires et lois de parois.
2.4.5.1 Les corrélations empiriques
Le transfert de chaleur φth (en J/s/m2) entre le mélange gazeux, de température T , et les
parois, de température Tw, est représenté classiquement par la relation de Newton :
φth = hth(T − Tw) (2.59)
où hth est le coeﬃcient d'échange local. Toute la diﬃculté réside dans l'expression de hth,
fonction des caractéristiques de l'écoulement.
Le modèle le plus ancien et le plus fréquemment rappelé dans la littérature [27], [28] est celui
de Nusselt. Ce dernier établit une expression empirique du coeﬃcient d'échange hth, pour
des échanges de type convection naturelle, dans une bombe sphérique à volume constant :
hth = 1, 15(P
2T )3/2 (2.60)
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avec P la pression dans la bombe en MPa et T la température en K.
Cette formule est généralisée à une chambre de combustion :
hth = 1, 15(1 + 1, 24 < Vpist >)(P
2T )3/2 (2.61)
avec < Vpist > la vitesse moyenne du piston.
L'inconvénient majeur de cette modélisation est qu'elle n'est pas vraiment adaptée aux
échanges rencontrés dans les moteurs, de type convection forcée.
Les corrélations inspirées de l'analyse dimensionnelle doivent également être citées. Pour
un écoulement contre une plaque plane, et des échanges de type convection forcée, une
expression analytique du nombre de Nusselt est connue :
Nu ∼ Pr1/3Re1/2 (2.62)
avec Pr,Re respectivement les nombres de Prandtl et de Reynolds de l'écoulement.
L'analyse dimensionnelle appliquée au moteur donne une relation de même type, avec des
paramètres C,m, n qui doivent être adaptés selon les conditions expérimentales :
Nu ∼ CRemPrn (2.63)
En supposant les eﬀets de viscosité moléculaire et de conduction de même ordre de grandeur
(Pr ∼ 1), et en utilisant les expressions des nombres de Nusselt et de Reynolds Nu =
hthL
λ
,Re =
ρvL
µ
, Woschni [37] obtient une expression directe du coeﬃcient d'échange hth :
hth = 110L
−0,2P 0,8T−0,53v0,8 (2.64)
avec L la longueur caractéristique de l'écoulement, P la pression en bar et v la vitesse de
l'écoulement.
L'exposant m = 0, 8 de l'équation 2.63 est ﬁxé en considérant que les échanges dans les
moteurs sont de type convectif, induits par un écoulement turbulent dans une conduite
cylindrique.
La vitesse de l'écoulement v est calculée à partir de la vitesse moyenne du piston < Vpist >
et d'un terme correctif, tenant compte des eﬀets de la combustion sur l'aérodynamique du
mélange gazeux :
v = 2, 28 < Vpist > +0, 00324
VcylTr
PrVr
(P − Pm) (2.65)
La température, la pression et le volume cylindre à l'instant de fermeture de la soupape
admission sont notés respectivement Tr, Pr, Vr, Vcyl est le volume cylindre et Pm la pression
du moteur entraîné.
Ces corrélations empiriques donnent un ordre de grandeur des pertes thermiques pariétales
dans la chambre de combustion, pour un faible temps calcul. En particulier, le modèle
de Woschni [37] introduit les eﬀets globaux de l'écoulement sur les ﬂux pariétaux. En
revanche, ces corrélations empiriques peuvent manquer de prédictivité, du fait de leur forte
dépendance aux paramètres de calibration, et ne tiennent pas compte des eﬀets locaux de
l'écoulement.
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2.4.5.2 Les lois de parois
Dans les codes de calculs dimensionnels, ces modèles permettent de calculer les ﬂux ther-
miques pariétaux à partir des caractéristiques locales de l'écoulement. Ils sont explicités
dans la littérature [4].
Dans les codes de calculs RANS, les couches limites sont trop ﬁnes pour être résolues. Des
hypothèses simpliﬁcatrices faites sur l'écoulement dans la couche limite permettent d'y
approximer les proﬁls de vitesse et de température. On rappelle brièvement les principes
permettant d'aboutir aux lois de parois.
La loi de paroi classique calcule le ﬂux thermique pariétal engendré par un écoulement bi-
dimensionnel plan stationnaire, non réactionnel. La couche limite cinématique est supposée
être décomposée en deux sous zones :
 une sous zone visqueuse, dont les eﬀets prépondérants sont ceux de la viscosité dyna-
mique
 une sous couche inertielle, dont les eﬀets prépondérants sont ceux de la viscosité turbu-
lente
Dans la couche limite, les équations de conservation de quantité de mouvement et d'énergie
s'écrivent :
(µ+ µt)
∂v
∂y
= τw (2.66)
(λ+ λt)
∂T
∂y
= Qth (2.67)
où µ, λ (respectivement µt, λt) sont la viscosité dynamique et le coeﬃcient de diﬀusion
thermique (respectivement la viscosité dynamique turbulente et le coeﬃcient de diﬀusion
thermique turbulente). Ils sont reliés par le nombre de Prandt (respectivement le nombre
de Prandt turbulent) : Pr =
µCp
λ
(respectivement Prt =
µtCp
λt
). Le ﬂux thermique pariétal
est noté Qth, la contrainte de cisaillement pariétale est τw = µw(
∂v
∂y
)y=0. Cette dernière
est proportionnelle au gradient de vitesse au voisinage de la paroi (
∂v
∂y
)y=0 et dépend de
la viscosité du mélange gazeux au niveau de la paroi µw.
On introduit la vitesse de frottement et la température de frottement :
vτ =
√
τw
ρ
(2.68)
Tτ =
Qth
ρCpvτ
(2.69)
où ρ est la masse volumique de l'écoulement.
On introduit les variables de vitesse, de température et de distance à la paroi adimension-
nées :
v+ =
v
vτ
(2.70)
T+ = −T − Tw
Tτ
(2.71)
y+ =
yvτ
νw
(2.72)
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La résolution des équations de conservation adimensionnées donne les proﬁls de vitesse et
de température :
 dans la sous couche visqueuse (y+ < 10, 8), les proﬁls sont linéaires :
v+ = y+ (2.73)
T+ = Pry+ (2.74)
 dans la sous couche inertielle (y+ > 10, 8), les proﬁls sont logarithmiques :
v+ =
1
Ka
ln(y+) +A (2.75)
T+ =
Pr
Ka
ln(y+) +A
′
(2.76)
avec Ka = 0, 4 la constante de Von Karman et A,A
′
des constantes respectivement égales
à 5 et 3, 9.
A partir des proﬁls de température et de vitesse adimensionnées, déﬁnis selon la valeur de
y+, on déduit la vitesse de frottement vτ et le ﬂux thermique pariétal Qth. Les quantités
turbulentes k1, 1 à la frontière de la couche limite cinématique, délimitée à la distance y1
de la paroi, sont ensuite calculées par les formules suivantes :
k1 =
vτ
C
1/2
µ
(2.77)
1 =
vτ
Kay1
(2.78)
avec Cµ = 0, 09.
Des lois de parois plus complexes, tenant compte des variations de viscosité et de
masse volumique liées à la combustion, ont été déﬁnies. Boust [27] en rappelle quelque
unes dans son mémoire.
La loi de Han et Reitz [38] tient compte du caractère compressible de l'écoulement.
La résolution de l'équation de conservation de l'énergie, pour des écoulements plans,
stationnaires et compressibles, donne le ﬂux thermique pariétal :
Qth =
ρCpv
+T ln(
T
Tw
)− (2, 1y+ + 33, 4 < Qcomb > ν/v+)
2, 1ln(y+) + 2, 5
(2.79)
avec < Qcomb > la moyenne volumique de production de chaleur.
Le modèle de Yang [39] tient compte du caractère instationnaire de l'écoulement. Il est
construit à partir de l'équation de conservation de l'énergie monodimensionnelle pour des
écoulements plans, instationnaires et compressibles. Boust [27] rappelle l'expression du ﬂux
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thermique pariétal dans son mémoire :
Qth = λT0(
P
P0
)
2γ − 1
γ Kaρ0v
+
µw
(a+ b+ c) (2.80)
a = −( 1√
pi(τ + τ0)
+ 0, 082(1− exp(−
√
τ + τ0
3
)))f0 (2.81)
b = −
∫ τ
θ=0
(
1√
pi(τ − θ) + 0, 082(1− exp(−
√
τ − θ
3
)))
df
dθ
dθ (2.82)
c =
∫ τ
θ=0
(
√
τ − θ + 0, 084(τ − θ))exp(− −1, 1d
0,79
√
τ − θ + 0, 084(τ − θ)
dQ
dθ
dθ (2.83)
Le détail des expressions du temps caractéristique adimensionné τ , de la distance de coin-
cement adimensionnée d, de la fonction de condition limite f , et du dégagement de chaleur
Q est donné dans [27] et n'est pas explicité ici. On précise que les variables indicées 0 sont
à l'état initial.
2.4.6 Conclusion
Dans ce chapitre, on s'est intéressé dans un premier temps aux ﬂammes de combustion
prémélangée laminaire. Il est en eﬀet indispensable de comprendre les phénomènes liés à
la combustion laminaire avant d'aborder ceux associés à la combustion turbulente, plus
diﬃciles à appréhender. La structure d'une ﬂamme laminaire a été présentée : elle est
constituée d'une zone de préchauﬀage et d'une zone de réaction appelée front de ﬂamme.
Les notions fondamentales de vitesse et d'épaisseur de ﬂamme laminaire ont également été
introduites. La vitesse de combustion laminaire est la composante normale de la vitesse
de ﬂamme dans un référentiel lié aux gaz frais. L'épaisseur de ﬂamme correspond, quant à
elle, à la somme des épaisseurs des zones de préchauﬀage et de réaction.
Dans les moteurs à allumage commandé, les ﬂammes de combustion prémélangée sont
turbulentes. En eﬀet, la turbulence des gaz frais optimise la combustion, en augmentant
la diﬀusion massique et la surface de ﬂamme par plissement. Le dégagement d'énergie lié
à la combustion se fait alors plus rapidement. Le diagramme de Peters [5], introduit dans
ce chapitre, déﬁnit des structures de ﬂamme turbulente, en quantiﬁant les eﬀets relatifs
de la chimie et de la turbulence sur la ﬂamme. On a insisté notamment sur le régime
de ﬂammelette : lorsque l'échelle caractéristique de la chimie est courte par rapport aux
échelles caractéristiques de la turbulence, la ﬂamme peut être décrite comme une surface
inﬁniment mince et plissée par la turbulence. Dans les moteurs à allumage commandé, la
ﬂamme, en propagation libre, a une structure de ﬂammelettes. Néanmoins, à proximité des
parois, sa structure est perturbée par les couches limites :
 la couche limite cinématique engendre une relaminarisation de la ﬂamme
 la couche limite thermique épaissit la ﬂamme
La structure de ﬂamme en proche paroi devient donc celle d'une ﬂamme épaissie, voire
pseudo-laminaire.
Ainsi, les modèles de turbulence et de taux de réaction moyen classiques, basés respec-
tivement sur les hypothèses d'isotropie de la turbulence et d'une structure de ﬂamme
adaptée aux ﬂammelettes, doivent être modiﬁés en proche paroi pour tenir compte de ces
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modiﬁcations de structure.
Dans le chapitre qui suit, on s'intéresse aux modélisations zéro-dimensionnelles de
la combustion turbulente prémélangée.
64
Chapitre 3
Modélisation zéro-dimensionnelle de
la combustion
Les modèles zéro-dimensionnels (0D) sont construits à partir de l'équation de conservation
de la masse et l'équation du volume, appliquées à la chambre de combustion, auxquelles
s'ajoutent les lois d'état des gaz parfaits et les équations de conservation de l'énergie, inté-
grées dans des volumes de contrôle (ou zones) de la chambre de combustion. Les variables
de ces modèles dépendent donc uniquement du temps. Pour décrire les transferts de masses
et d'énergies entre zones, des sous-modèles basés sur des corrélations expérimentales ou is-
sues de calculs 3D sont employés.
Ces modèles 0D restent un enjeu majeur, car ils fournissent aisément un premier compor-
tement thermodynamique du moteur. En revanche, leur précision, dépendant fortement de
la qualité des sous modèles utilisés, doit être augmentée, pour couvrir un champ physique
plus large et répondre aux enjeux technologiques actuels.
Dans ce chapitre, les équations génériques des modèles 0D de phase de combustion sont
dans un premier temps présentées. Dans un second temps, les modèles de la littérature sont
décrits. Le constat général est que la modélisation de l'atténuation de la combustion en
proche paroi reste une problématique majeure. De plus, le gradient de température dans
le front de ﬂamme n'est pas modélisé. Dans un troisième temps, des approches de modé-
lisation zéro-dimensionnelle de la combustion en proche paroi et dans le front de ﬂamme
sont décrites.
3.1 Equations génériques des modèles 0D
Les modèles 0D sont construits à partir d'un certain nombre d'hypothèses :
 le mélange gazeux, relatif à une zone z de la chambre de combustion, est supposé homo-
gène : les inconnues du modèle mz, Vz, Tz, que sont la masse, le volume et la température
du mélange gazeux de la zone z, sont donc uniformes dans la zone
 la pression cylindre P , également inconnue du modèle, est uniforme dans la chambre de
combustion
Les équations des modèles 0D sont écrites de manière générique :
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 l'équation de conservation de la masse dans la chambre de combustion
dmtot
dt
=
∑
z
dmz
dt
= 0 (3.1)
où mtot est la masse totale du mélange gazeux contenu dans le cylindre.
 l'équation du volume dans la chambre de combustion
Vcyl =
∑
z
Vz (3.2)
où le volume de la chambre de combustion Vcyl a une expression analytique connue :
Vcyl = Vmort +
Cu
2
piD2
2
(1 +
Lb
rm
− cos(θ)−
√
(
Lb
rm
)2 − sin(θ)2) (3.3)
avec Vmort, Lb, rm, D, θ, Cu respectivement le volume mort, la longueur de bielle, le rayon
vilebrequin, l'alésage, l'angle vilebrequin et la course du piston.
 la loi d'état des gaz parfaits appliquée à la zone z
PVz = mzrzTz (3.4)
où la constante massique des gaz parfaits rz est obtenue en divisant la constante de gaz
parfait R = 8, 35J/mol/K par la masse molaire globale Mz du mélange gazeux de la
zone z. Caillol [40] rappelle que des études de l'inﬂuence de l'équation d'état, utilisée
dans les modèles 0D, sur les calculs de combustion ont été eﬀectuées dans les années 90.
Les résultats obtenus avec les équations de Van der Walls et des gaz parfaits ont des
écarts très faibles, ce qui justiﬁe l'utilisation de la loi d'état des gaz parfaits.
 le premier principe de la thermodynamique appliqué à la zone z, considérée comme un
système ouvert
dUz
dt
= −P dVz
dt
+
dQz
dt
+ hgain
dmgain
dt
− hpertedmperte
dt
(3.5)
où Uz est l'énergie interne du mélange gazeux de la zone z, −P dVz
dt
,
dQz
dt
sont respec-
tivement la puissance due aux forces de pression et le terme de chaleur. Le terme de
transfert hgain
dmgain
dt
(respectivement hperte
dmperte
dt
), lié aux échanges massiques entre
deux zones voisines, représente le gain énergétique dû à un gain de masse (respectivement
la perte énergétique due à une perte de masse) dans la zone z . On note que hgain, hperte
sont des enthalpies massiques.
La résolution des équations 3.1 à 3.5 nécessite des modèles de fermeture, relatifs aux termes
de chaleur et de transferts entre zones.
Les équations des modèles 0D sont toujours de même nature. Lorsque les modèles sont
complexiﬁés par l'ajout de zones dans la chambre, de nouveaux termes de transferts entre
zones apparaissent et doivent être modélisés. Dans la suite du mémoire, les équations des
modèles ne seront plus entièrement détaillées, seuls les modèles de fermeture seront décrits.
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3.2 Les modèles 0D de la littérature
Une description des modèles 0D monozone et multizone, détaillés dans la littérature [41],
[13], [1], [40], [12], est eﬀectuée dans cette section.
3.2.1 Le modèle mono-zone
L'hypothèse principale de ce modèle est que l'air, le carburant, les gaz recirculés de l'échap-
pement (EGR) et les gaz brûlés forment un mélange homogène dans la chambre de com-
bustion. Autrement dit, les équations 3.1 à 3.5 sont toutes appliquées dans le cylindre.
La chambre de combustion étant un système fermé pendant la phase de combustion, les
termes hgain
dmgain
dt
, hperte
dmperte
dt
de l'équation 3.5 sont nuls. Le terme de chaleur
dQcyl
dt
peut être décomposé en un terme
dQth
dt
, relatif aux pertes thermiques pariétales, et un
terme
dQcomb
dt
, relatif à l'énergie dégagée par la combustion. Chacun des termes doit être
modélisé pour résoudre les équations.
Ce modèle présente quelques inconvénients majeurs : il ne modélise ni le gradient de tempé-
rature existant dans la ﬂamme et en proche paroi, ni l'aérodynamique liée à la combustion.
Dans la littérature, des modèles 0D plus complexes sont proposés pour tenir compte de ces
phénomènes.
3.2.2 Le modèle à deux zones
Pour le modèle à deux zones, deux volumes de contrôles sont déﬁnis. Ces volumes de
contrôle correspondent aux mélanges homogènes de gaz frais (air, carburant, EGR) et de
gaz brûlés (produits de combustion à l'équilibre et gaz brûlés résiduels), séparés par la
ﬂamme. La ﬂamme est supposée avoir une structure de ﬂammelettes : elle est considérée
comme une interface très ﬁne.
La schématisation du modèle à deux zones est représentée sur la ﬁgure 3.1.
Figure 3.1  Schématisation du modèle à deux zones, avec un front de ﬂamme à propa-
gation sphérique, ﬁgure tirée de [40]
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L'écriture de l'équation 3.5 dans les zones de gaz frais et de gaz brûlés fait apparaitre un
terme de transfert entre les deux zones, lié à la vitesse massique de combustion
dmgb
dt
. La
formulation des termes de chaleur et de transferts, intervenant dans l'équation 3.5, est
indiquée dans le tableau 3.1.
Zone z
dQz
dt
hgain
dmgain
dt
hperte
dmperte
dt
Gaz frais perte thermique pariétale
dQgfth
dt
0 hgf
dmgb
dt
Gaz brûlés perte thermique pariétale
dQgbth
dt
hgf
dmgb
dt
0
Table 3.1  Termes énergétiques du modèle à deux zones
avec hgf l'enthalpie massique des gaz frais.
Pour résoudre les équations 3.1 à 3.5, deux modèles de fermeture sont nécessaires :
 un modèle de pertes thermiques pariétales détaillé dans le paragraphe 3.2.2.3,
 un modèle de combustion calculant la vitesse massique de la combustion
dmgb
dt
, détaillé
dans le paragraphe 3.2.2.4.
Il est également indispensable de calculer les propriétés thermodynamiques des mélanges
gazeux (masses molaires, énergies internes, enthalpies, chaleurs spéciﬁques) et de décrire
la chimie de la combustion. Ces méthodes de calcul sont respectivement présentées dans
les sections 3.2.2.1 et 3.2.2.2.
3.2.2.1 Chimie de la combustion
Dans le modèle à deux zones, la ﬂamme est supposée avoir une structure de ﬂammelettes.
Le temps caractéristique de la chimie étant court, il est possible d'utiliser un schéma
global à une étape pour décrire la chimie de la combustion et calculer la composition des
gaz brûlés à l'équilibre [42], [1], [40]. Le modèle d'Olikara [43] est un schéma global à 14
espèces, avec 12 espèces de gaz brûlés à l'équilibre. La méthode numérique permettant
de calculer la composition des gaz brûlés à l'équilibre est décrite rapidement ici. Elle
est détaillée dans l'annexe 7.5. On précise qu'il existe d'autres méthodes de calcul de
composition de gaz brûlés à l'équilibre, comme celle utilisant la fonction de Gibbs.
La réaction globale de combustion d'un carburant de composition CxHyOzNt est écrite :
xfuel[CxHyOzNt +
x+ y/4− z/2
Ri
(O2 + αN2 + βAr)]→
x1H+x2O+x3N+x4H2+x5OH+x6CO+x7NO+x8O2+x9H2O+x10CO2+x11N2+x12Ar
Avec α = 4 et β = 0, 044. Les paramètres x, y, z, t sont fonctions du carburant utilisé,
pour l'essence x = 7, 76, y = 13, 1, z = 0, t = 0. La richesse Ri est connue. On cherche à
calculer les fractions molaires xj de chaque molécule de gaz brûlés et la fraction molaire
de carburant xfuel.
Le système d'équations à résoudre, dont la méthode de résolution est issue de [43], est
constitué :
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 des équations de conservation du carbone C, de l'hydrogèneH, de l'oxygène O, de l'azote
N et de l'argon Ar
 des expressions des constantes d'équilibre des réactions suivantes :
1
2
H2 ↔ H
1
2
O2 ↔ O
1
2
N2 ↔ N
1
2
H2 +
1
2
O2 ↔ OH
1
2
O2 +
1
2
N2 ↔ NO
1
2
O2 +H2 ↔ H2O
1
2
O2 + CO ↔ CO2
 de la contrainte sur les fractions molaires des produits :∑12
i=j xj = 1
Cette méthode est utilisée à l'identique dans les modèles 0D de la section 3.4 pour calculer
la composition des gaz brûlés à l'équilibre, car elle était déjà disponible dans les codes de
calculs internes à Renault.
3.2.2.2 Calcul des caractéristiques thermodynamiques
On présente dans cette section la méthode de calcul des propriétés thermodynamiques de
l'air, du carburant et du mélange de gaz brûlés.
L'air est constitué de 20% de dioxygène et de 80% de diazote, de masses molaires respectives
MO2 ,MN2 . La masse molaire de l'air Mair vaut alors :
Mair = 0, 2MO2 + 0, 8MN2 (3.6)
De la même façon, la masse molaire Mgb des gaz brûlés est :
Mgb =
∑
j
xjMj (3.7)
où Mj est la masse molaire de la molécule j du mélange de gaz brûlés, de fraction molaire
xj .
La masse molaire du carburant Mcarb dépend de sa composition. L'essence C7,76H13,1 a
pour masse molaire :
Mcarb = 7, 76MC + 13, 1MH (3.8)
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avec MC ,MH les masses molaires du carbone et de l'hydrogène.
On calcule l'enthalpie molaire, l'énergie interne molaire, et les chaleurs spéciﬁques
molaires à pression et volume constants de l'air (respectivement des gaz brûlés), notées
Hair, Uair, Cpair , Cvair (respectivement Hgb, Ugb, Cpgb , Cvgb) :
Hair = 0, 2HO2 + 0, 8HN2 (3.9)
Cpair = 0, 2Cp02 + 0, 8CpN2 (3.10)
Uair = Hair −RT (3.11)
Cvair = Cpair −R (3.12)
Hgb =
∑
j
xjHj (3.13)
Cpgb =
∑
j
xjCpj (3.14)
Ugb = Hgb −RT (3.15)
Cvgb = Cpgb −R (3.16)
avec HO2 , HN2 , Hj (respectivement Cp02 , CpN2 , Cpj ) l'enthalpie molaire (respectivement la
chaleur spéciﬁque molaire à pression constante) du dioxygène, du diazote et de la molécule
j du mélange de gaz brûlés. La constante des gaz parfaits est R et T est la température.
Les caractéristiques thermodynamiques du carburant sont calculées par des équations de
même nature.
Pour une molécule j, une interpolation polynomiale en température des tables de JANAF
[44] fournit l'expression des enthalpies et des chaleurs spéciﬁques à pression constante [13] :
Cpj
R
= a1 + a2T + a3T
2 + a4T
3 + a5T
4 (3.17)
Hj
RT
= a1 +
a2
2
T +
a3
3
T 2 +
a4
4
T 3 +
a5
5
T 4 +
a6
T
(3.18)
Les coeﬃcients de polynomes a1, a2, a3, a4, a5, a6 sont issus de [41].
Dans les modèles 0D de la section 3.4, le calcul des propriétés thermodynamiques des gaz
est eﬀectué par la méthode que nous venons d'expliciter ici.
3.2.2.3 Le modèle de pertes thermiques pariétales
Dans les moteurs à allumage commandé, les pertes thermiques pariétales par rayonnement
sont supposées négligeables : elles ne représentent en eﬀet que 3 à 4% des transferts [40].
Les pertes thermiques pariétales sont donc majoritairement liées à la convection [40], [12],
[1].
Dans les modèles 0D, les pertes thermiques pariétales par convection des gaz sur la culasse,
la chemise et la tête de piston sont calculées à partir d'une loi de Newton. Chacune de ses
parois a une température connue et constante sur le cycle.
Les pertes thermiques pariétales
dQgfth
dt
,
dQgbth
dt
(en J/s) par convection des gaz frais et des
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gaz brûlés sur les parois s'écrivent alors :
dQgfth
dt
= −hthgf (Tgf − Tw)Sgf (3.19)
dQgbth
dt
= −hthgb(Tgb − Tw)Sgb (3.20)
où Sgf est la surface d'échange des gaz frais (respectivement Sgb la surface d'échange
des gaz brûlés) avec l'ensemble des parois de température moyenne Tw, Tgf et Tgb sont
respectivement la température des gaz frais et des gaz brûlés, hthgf , hthgb sont les coeﬃcients
d'échange.
Les surfaces d'échange Sgf , Sgb peuvent être calculées à partir d'expressions empiriques,
fonctions du taux de masse brûlée Yb =
mgb
mtot
, avec mtot la masse totale de gaz. Ces
corrélations traduisent le fait que les gaz brûlés sont moins denses que les gaz frais. A
iso-masse, les gaz brûlés occupent donc un volume plus important que les gaz frais. La
corrélation la plus souvent utilisée dans la littérature estime les surfaces d'échange à partir
de la racine carré du taux de masse brûlée Yb [40] :
Sgb = Scyl
√
Yb (3.21)
Sgf = Scyl(1−
√
Yb) (3.22)
avec Scyl la surface totale des parois.
Diﬀérentes corrélations de coeﬃcients d'échanges hthgf , hthgb ont été citées dans le chapitre
2, section 2.4.5. La corrélation la plus utilisée est celle de Woschni [37]. Les coeﬃcients
d'échange hthgf , hthgb sont calculées à partir de l'équation 2.64, en prenant pour tempéra-
ture respectivement celle des gaz frais Tgf , et celle des gaz brûlés Tgb.
3.2.2.4 Les modèles de combustion
Les modèles de combustion permettent de calculer la vitesse massique de la combustion
dmgb
dt
, et l'énergie instantanée dégagée par la réaction de combustion, appelée loi de déga-
gement d'énergie
dQcomb
dt
(en J/s). Pour une chimie calculée par un schéma global à une
étape, la loi de dégagement d'énergie s'écrit de manière générique :
dQcomb
dt
= (hgf − hgb)dmgb
dt
(3.23)
avec hgf , hgb respectivement les enthalpies massiques des gaz frais et des gaz brûlés.
De nombreux modèles de combustion sont déﬁnis depuis plusieurs années [45], [46], [47]
[48]. Des travaux complémentaires sont eﬀectués pour adapter les modèles existants aux
moteurs alimentés par des nouveaux carburants de type hydrogéné [49], [50], pour améliorer
la modélisation du comportement de la ﬂamme en proche paroi [51], [12], ou encore pour
mieux prendre en compte les phénomènes de post-oxydation [2].
Il existe deux familles de modèles de combustion :
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 des lois mathématiques reposant sur l'interpolation de proﬁls expérimentaux,
 des modélisations physiques, liées notamment à la forme du front de ﬂamme et à son
aérodynamique.
Les modèles mathématiques Le modèle mathématique le plus fréquemment cité dans
la littérature [13], [41], [3], [12], [52], [40] est celui de Wiebe. Ce modèle consiste à appli-
quer une loi exponentielle au taux de masse brûlée Yb et à corréler cette loi aux courbes
expérimentales de loi de dégagement d'énergie. Le taux de masse brûlée s'écrit :
Yb = 1− exp(−a(θ − θAA
δθ
)m+1) (3.24)
Dans la formule précédente, θ, θAA représentent respectivement l'angle vilebrequin et
l'angle d'allumage, δθ est la durée de combustion (en degré) et a,m sont des coeﬃcients
de corrélation qui doivent être ajustés en fonction des conditions expérimentales (moteur,
point de fonctionnement, ...).
L'inconvénient de la loi de Wiebe est qu'elle dépend fortement de ses coeﬃcients de corré-
lation. De plus, elle ne tient pas compte de l'aérodynamique du front de ﬂamme.
Les modèles physiques, liés au processus de propagation de ﬂamme Deux fa-
milles de modèles physiques sont présentées dans ce paragraphe :
 le modèle à entraînement turbulent, décrivant une combustion en deux temps,
 le modèle de ﬂammelette plissée, dans lequel l'évolution de la surface de ﬂamme plissée
est calculée.
Le modèle à entraînement turbulent Le modèle à entraînement turbulent a été établi
dans les années 70 par Blizard et Keck [45]. Il est construit sur le postulat suivant : un
tourbillon de gaz frais de dimension le est transporté par convection dans le front de
ﬂamme, y est chauﬀé, puis brûle pendant un temps caractéristique τ . La combustion se
déroule donc en deux temps (voir ﬁgure 3.2) :
1. dans un premier temps, une masse de gaz frais me, appelée masse entraînée, pénètre
le front de ﬂamme. Le débit de masse entraînée à travers le front de ﬂamme est :
dme
dt
= ρgfSurfve (3.25)
avec Surf la surface de ﬂamme moyenne, correspondant à une surface de ﬂamme
non plissée, ρgf la masse volumique des gaz frais, et ve la vitesse d'entraînement
turbulente des gaz frais.
Groﬀ [53] a établi une expression de la vitesse d'entraînement turbulente ve, à partir
de mesures de vitesse de ﬂamme eﬀectuées dans des enceintes à volume constant :
ve = C1Vl + C2q
′
(3.26)
où Vl est la vitesse de combustion laminaire, q
′
l'intensité turbulente pour une
turbulence homogène isotrope, et C1, C2 sont des paramètres de calibration.
72
2. dans un second temps, la masse de gaz frais me se transforme en gaz brûlés, de masse
mgb, au bout d'un temps τ :
dmgb
dt
=
me −mgb
τ
(3.27)
Le temps caractéristique τ est déﬁni tel que :
τ =
le
Vl
(3.28)
La combustion est contrôlée par ce temps caractéristique. Pour les ﬂammes appar-
tenant au régime de ﬂammelette, ce temps caractéristique est supposé supérieur au
temps caractéristique de la chimie.
Figure 3.2  Allure du front de ﬂamme et des zones à un instant donné, ﬁgure tirée de [1]
Comme l'écrivent Verhelst et Sheppard [42], les modèles de combustion à entraînement
turbulent actuels sont construits à partir de ces mêmes équations. Ils se diﬀérencient
cependant par les expressions données aux variables telles que la taille caractéristique des
tourbillons entraînés le et la vitesse d'entraînement turbulente ve.
Blizard et Keck corrèlent le à la levée de la soupape d'admission, et ve à la vitesse
d'admission des gaz frais dans la chambre. La corrélation donnée pour le ne tient
pas compte des eﬀets de la compression sur les tourbillons de gaz frais entraînés [45].
De plus, cette modélisation ne prédit pas une variation correcte de la durée de la
combustion, les valeurs calculées sont inférieures à celles des bancs, ce qui semble dû
à une mauvaise prise en compte de l'inﬂuence de l'avance à l'allumage et de la richesse [46].
Tabaczynski et al.[47] reprennent les équations de Blizard et Keck. Seule l'expres-
sion du temps caractéristique τ est modiﬁée : les tourbillons de gaz frais qui brûlent ont
une dimension égale à l'échelle de Taylor λT , dont l'expression est donnée par l'équation
2.24. Le temps caractéristique τ vaut alors :
τ =
λT
Vl
(3.29)
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Cette modélisation présente de nombreux avantages, notamment le fait que la notion
d'échelles de turbulence est introduite.
On termine par le modèle Eddy Burn Up, extension du modèle de Blizard et Keck
décrite dans la littérature [41], [1]. Dans ce modèle, la zone en réaction de la ﬂamme
est modélisée. Cette zone, constituée uniquement de gaz entraînés non encore brûlés de
massemr, est une zone "virtuelle" et n'a pas de contribution dans les échanges énergétiques.
Les transferts massiques entre les gaz frais, de masse mgf , les réactifs, de masse mr, et les
gaz brûlés, de masse mgb, sont écrits :
dmr
dt
= ρgfq
′
Surft −
mr
τ
(3.30)
dmgf
dt
= −ρgf (Vl + q′)Surft (3.31)
dmgb
dt
= ρgfVlSurft +
mr
τ
(3.32)
où ρgf , q
′
, Surft , Vl sont respectivement la masse volumique des gaz frais, l'intensité
turbulente, la surface de ﬂamme turbulente, et la vitesse de combustion laminaire. Les
termes ρgfq
′
Surft , ρgfVlSurft ,
mr
τ
sont respectivement liés à la convection turbulente des
gaz frais à travers la ﬂamme, à la propagation localement laminaire de la ﬂamme, et à la
vitesse massique de combustion.
Le modèle à entraînement turbulent est construit à partir de l'hypothèse que la ﬂamme,
appartenant au régime de ﬂammelette, a des propriétés localement laminaires. Ce modèle
est donc valable lorsque la ﬂamme est en propagation libre.
Pour modéliser l'atténuation de la combustion aux parois, Heywood [13] propose de cou-
pler le modèle à deux zones à un modèle à entraînement turbulent modiﬁé. Pendant la
phase de propagation libre, la vitesse massique de combustion
dmgb
dt
est calculée par un
modèle à entraînement turbulent classique (voir équation 3.27). Puis, lorsque la ﬂamme
est proche des parois, un terme d'atténuation exponentiel est ajouté à la vitesse massique
de combustion :
dmgb
dt
=
me −mgb
τ
exp(Cw
tw − t
τ
) (3.33)
où tw est l'instant où la ﬂamme est jugée proche des parois, et Cw un paramètre de cali-
bration.
Boiarciuc et al. [54] ont utilisé ce modèle pour simuler des points de fonctionnement mo-
teurs. Ils constatent des écarts entre les lois de dégagement d'énergie calculées et expé-
rimentales, notamment à partir de l'angle pour lequel 50% des gaz brûlés sont produits
(CA50) : les vitesses de combustion sont surestimées en ﬁn de combustion. Boiarciuc et
al. [54] expliquent ces écarts par l'absence de modélisation de l'extinction de ﬂamme aux
parois.
Le modèle de ﬂammelette plissée Le modèle de ﬂammelette plissée permet d'exprimer
directement la vitesse massique de combustion
dmgb
dt
à partir d'un modèle de surface de
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ﬂamme plissée Surft [41], [42] :
dmgb
dt
= ρgfSurftVl (3.34)
où ρgf , Surft , Vl correspondent respectivement à la masse volumique des gaz frais, à la
surface de ﬂamme turbulente plissée et à la vitesse de combustion laminaire.
La relation de Damköhler est utilisée pour introduire un coeﬃcient de plissage de ﬂamme
σp =
Surft
Surfl
(3.35)
avec Surfl la surface de ﬂamme laminaire.
L'équation 3.34 s'écrit alors :
dmgb
dt
= ρgfSurflσpVl (3.36)
Le calcul du coeﬃcient de plissage σp s'eﬀectue en posant des hypothèses sur la géométrie
de propagation de ﬂamme. A partir d'observation de surface de ﬂamme, initiée par un
brûleur, Gouldin et al. [55] [48] appliquent la théorie des fractales au coeﬃcient de plissage
de ﬂamme σp :
σp = (
Lmax
Lmin
)Dfr−2 (3.37)
où Dfr est la dimension fractale, pour un intervalle d'échelles de longueur [Lmin, Lmax],
déﬁnie par la relation empirique :
Dfr =
2, 35q
′
+ 2, 05Vl
q′ + Vl
(3.38)
avec q
′
, Vl respectivement l'intensité turbulente pour une turbulence homogène isotrope et
la vitesse de combustion laminaire.
Cette modélisation du coeﬃcient de plissage proposée par Gouldin [48] est utilisée fréquem-
ment dans la littérature [56], [51], [12]. Elle donne de bons résultats de densité de surface
de ﬂamme, à condition que l'intervalle d'échelles de longueur [Lmin, Lmax] soit bien choisi
[56]. Les expressions de Lmax et Lmin, détaillées par Gülder et al. [57], ne sont pas données
ici.
Le modèle de ﬂammelette plissée est construit à partir de l'hypothèse d'un plissement de
ﬂamme à géométrie fractale, valable uniquement pour la phase de propagation libre de
la ﬂamme. Pour tenir compte des eﬀets des parois sur la géométrie de la ﬂamme, Bozza
[51] propose d'utiliser deux modèles de vitesse massique de combustion : le premier est un
modèle de ﬂammelette plissée classique (voir équation 3.36), le second calcule une vitesse
massique de combustion à partir d'une loi exponentielle décroissante. Quand la ﬂamme
est proche des parois, la vitesse massique de combustion globale est calculée comme la
somme pondérée de ces deux termes. La pondération, qui augmente linéairement avec le
temps, permet de représenter la transition entre la combustion, lorsque la ﬂamme est en
propagation libre et lorsqu'elle est en interaction avec les parois.
Rivas [12] a utilisé cette approche globale pour simuler des points de fonctionnement mo-
teur et a constaté une surestimation des lois de dégagement d'énergie calculées en ﬁn de
combustion. Elle a proposé une adaptation du modèle de ﬂammelette plissée aux interac-
tions ﬂamme-paroi, basée sur une approche locale. La surface de ﬂamme laminaire Surfl de
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l'équation 3.36 est calculée comme une surface de sphère. Rivas suppose qu'à proximité de
la paroi, la diminution linéaire de la surface de ﬂamme Surfl , avec la distance à la paroi, est
prise en compte par l'introduction d'une fonction de décélération linéaire. Cette approche
est locale car la fonction de décélération linéaire est appliquée uniquement aux fractions
d'éléments surfaciques, situés à une distance proche de la paroi.
Synthèse sur les modèles de combustion Le tableau 3.2 donne les avantages et
inconvénients de chaque modèle de combustion.
Modèle de com-
bustion
Avantages Inconvénients
Loi de Wiebe
 donne le comportement de la
vitesse massique de combus-
tion
 faible coût d'implémentation
 paramètres de calibration
a,m à ajuster en fonction des
paramètres moteurs
 physique de la combustion
non modélisée
Modèle à entraî-
nement turbulent
 aérodynamique de la ﬂamme
modélisée
 modélisation de la combus-
tion en deux temps, en ac-
cord avec la déﬁnition gé-
nérale de la structure de
ﬂamme donnée au chapitre 2,
section 2.1.1
 corrélation de le et ve, pour
tenir compte des eﬀets des
paramètres moteurs sur la
combustion
 diﬃculté de la modélisation
de la combustion en proche
paroi
Modèle de ﬂam-
melette plissée
 aérodynamique de la ﬂamme
modélisée
 surface de ﬂamme plissée mo-
délisée
 choix des échelles de lon-
gueur Lmin, Lmax, pour cor-
réler aux formes expérimen-
tales de ﬂamme
 diﬃculté de la modélisation
de la combustion en proche
paroi
Table 3.2  Comparatif des modèles de combustion
La modélisation de l'aérodynamique du front de ﬂamme nécessite le calcul de l'intensité
turbulente q
′
. L'intensité turbulente peut être calculée soit par des modèles de turbulence
3D (type k − ), soit par un modèle de turbulence 0D. Ci-dessous est décrit le modèle de
turbulence 0D de Poulos Heywood [15].
3.2.2.5 Le modèle de turbulence
Le modèle de Poulos Heywood [15] est un modèle de turbulence 0D qui consiste à re-
présenter analytiquement la cascade énergétique de Kolmogorov. Un bilan énergétique est
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eﬀectué sur l'écoulement moyen, d'énergie cinétique K, et sur l'écoulement turbulent ho-
mogène isotrope, d'énergie cinétique k. Les bilans d'énergies sont écrits pendant la phase
de combustion, à soupapes fermées :
dK
dt
= −dKturbu
dt
(3.39)
dk
dt
=
dKturbu
dt
− dkdissip
dt
(3.40)
Dans les équations précédentes, le terme de production d'énergie cinétique turbulente
dKturbu
dt
vaut :
dKturbu
dt
= 0, 3307
K
lt
√
k
mtot
(3.41)
où lt,mtot sont respectivement l'échelle intégrale de longueur et la masse totale de gaz dans
le cylindre.
Le terme de dissipation d'énergie cinétique turbulente
dkdissip
dt
, dépendant du taux de
dissipation , vaut :
dkdissip
dt
= mtot (3.42)
 =
(
2k
3mtot
)3/2
lt
(3.43)
Une fois le système résolu, on détermine directement l'intensité turbulente :
q
′
=
√
2k
3mtot
(3.44)
3.2.2.6 Avantages et inconvénients du modèle à deux zones
Le modèle à deux zones présente un certain nombres d'avantages :
 il tient compte de la diﬀérence de température entre les gaz frais et les gaz brûlés. Le
parti pris est de ne pas calculer le gradient de température existant dans l'épaisseur de
ﬂamme, considérée comme inﬁnitésimale, mais de supposer la température discontinue.
Une hypothèse identique est posée dans les modèles de combustion 3D de type CFM ou
G-equation, décrits dans le chapitre 2, section 2.3.2
 les modèles physiques de combustion, type ﬂammelettes plissées ou modèle à entraîne-
ment turbulent, tiennent compte de l'aérodynamique de la ﬂamme
Ce modèle a aussi ses limites : en particulier,
 il ne modélise pas le gradient de température existant au voisinage des parois,
 la modélisation des eﬀets des parois sur la ﬂamme, explicités au chapitre 2 section 2.4,
reste un enjeu majeur
Des modèles multizones sont proposés dans la littérature aﬁn de modéliser des gradients de
températures dans la chambre de combustion. Ils sont explicités dans les lignes qui suivent.
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3.2.3 Le modèle à trois zones
Heywood [13] propose un modèle à trois zones aﬁn de modéliser le gradient thermique au
voisinage des parois. Les équations de conservation sont donc intégrées sur trois volumes
de contrôle : une zone de gaz frais, un noyau adiabatique de gaz brûlés et une couche
limite thermique constituée de gaz brûlés. Les gaz frais et les gaz brûlés sont séparés par
la ﬂamme, supposée être une interface très ﬁne.
La schématisation de ce modèle est représentée sur la ﬁgure 3.3.
Figure 3.3  Schématisation du modèle à trois zones, ﬁgure tirée de [13]. BL correspond
à la couche limite thermique, A au noyau adiabatique et U aux gaz frais
Entre la zone de gaz frais et le noyau adiabatique de gaz brûlés, un transfert de masse,
lié à la vitesse massique de combustion
dmgb
dt
, est modélisé. Un transfert de masse
dmbl
dt
entre les deux zones de gaz brûlés, est également modélisé.
L'écriture de l'équation 3.5 dans les zones de gaz frais et de gaz brûlés fait donc apparaitre
un terme de transfert entre la zone de gaz frais et le noyau adiabatique de gaz brûlés, et un
terme de transfert entre le noyau adiabatique de gaz brûlés et la couche limite thermique.
La formulation des termes de chaleur et de transferts, intervenant dans l'équation 3.5, est
indiquée dans le tableau 3.3.
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Zone z
dQz
dt
hgain
dmgain
dt
hperte
dmperte
dt
Gaz frais
perte thermique pa-
riétale
dQgfth
dt
0 hgf
dmgb
dt
Noyau adiaba-
tique
0 hgf
dmgb
dt
ha
dmbl
dt
Couche limite
thermique
perte thermique pa-
riétale
dQbth
dt
ha
dmbl
dt
0
Table 3.3  Termes énergétiques du modèle à trois zones
avec hgf , ha respectivement l'enthalpie massique des gaz frais et du noyau adiabatique de
gaz brûlés.
Trois modèles de fermetures sont nécessaires pour résoudre les équations du modèle à trois
zones :
 un modèle de pertes thermiques pariétales, explicité dans la section 3.2.2.3. Pour calculer
le terme
dQbth
dt
, la température utilisée est la température moyenne de gaz brûlés Tgb,
obtenue à partir de l'énergie interne moyenne des gaz brûlés Ugb :
Ugb = Ua + Ubl (3.45)
 un modèle de combustion calculant
dmgb
dt
. Une loi de Wiebe est utilisée.
 un modèle de température de couche limite thermique, calculant Tbl. Par analogie avec
un échangeur thermique, la température dans la couche limite thermique Tbl est égale à
la moyenne logarithmique des écarts de températures entre le noyau adiabatique de gaz
brûlés, de température Ta, et la paroi, de température moyenne Tw :
Tbl =
Ta − Tw
ln(
Ta
Tw
)
(3.46)
Le modèle à trois zones d'Heywood [13] modélise le gradient de température dans la couche
limite thermique. Cette modélisation améliore notamment les calculs de polluants de type
oxyde d'azote, fortement sensibles à la température. En revanche, l'atténuation de la com-
bustion en proche paroi n'est pas modélisée.
3.2.4 Le modèle multizone
Rakopoulos et al. [58] proposent un modèle multizone, aﬁn de modéliser un gradient de
température dans les gaz brûlés et d'améliorer les calculs de polluants de type oxyde
d'azote, sensibles à la température. La chambre de combustion est découpée en une zone
de gaz frais et N zones indépendantes de gaz brûlés. Les gaz frais et la N eme zone de gaz
brûlés sont séparés par la ﬂamme, supposée être une interface très ﬁne (voir ﬁgure 3.4).
On suppose que l'énergie de combustion est dégagée uniquement dans la N eme zone de
gaz brûlés.
Dans la suite, les variables caractérisant la jeme zone de gaz brûlés ( 1 ≤ j ≤ N − 1) sont
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indicées j.
Figure 3.4  Schématisation du modèle multizone, ﬁgure tirée de [58]
L'écriture de l'équation 3.5 dans les zones de gaz frais et de gaz brûlés fait apparaitre un
terme de transfert entre la zone de gaz frais et la N eme zone de gaz brûlés, lié à la vitesse
massique de combustion
dmgb
dt
. La formulation des termes de chaleur et de transferts,
intervenant dans l'équation 3.5, est indiquée dans le tableau 3.4.
Zone z
dQz
dt
hgain
dmgain
dt
hperte
dmperte
dt
Gaz frais
perte thermique pa-
riétale
dQgfth
dt
0 hgf
dmgb
dt
jeme zone de
Gaz brûlés
perte thermique pa-
riétale
dQgb,jth
dt
0 0
N eme zone de
Gaz brûlés
perte thermique pa-
riétale
dQgb,Nth
dt
hgf
dmgb
dt
0
Table 3.4  Termes énergétiques du modèle multizone
Deux modèles de fermetures sont nécessaires pour résoudre les équations :
 un modèle de pertes thermiques pariétales, explicité dans la section 3.2.2.3. La tempé-
rature Tgb,j de la jeme zone de gaz brûlés (respectivement Tgb,N de la N eme zone de gaz
brûlés) est utilisée pour calculer
dQgb,jth
dt
(respectivement
dQgb,Nth
dt
).
 un modèle de combustion calculant
dmgb
dt
. Une loi de Wiebe est utilisée.
On remarque que les interactions ﬂamme-paroi ne sont pas modélisées par ce type de mo-
dèle.
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Stone et al. [59] écrivent que les modèles multizones inﬂuencent peu les calculs de rende-
ments moteurs. En revanche, ils améliorent la prédiction des calculs de production d'oxydes
d'azotes.
3.3 Récapitulatif des modèles 0D de la littérature et propo-
sitions d'amélioration
Un comparatif des modèles 0D de la littérature est présenté dans le tableau 3.5. Les avan-
tages et inconvénients de chaque modèle y sont détaillés.
Modèle Avantages Inconvénients
2 zones
une discontinuité en tempéra-
ture dans la ﬂamme est modé-
lisée
 le gradient dans la couche li-
mite thermique n'est pas mo-
délisé
 la modélisation de l'atténua-
tion de la combustion en
proche paroi reste un enjeu
majeur
3 zones
 le gradient thermique dans la
couche limite thermique est
modélisé
 les calculs d'oxyde d'azote
sont améliorés
la modélisation de l'atténuation
de la combustion en proche pa-
roi reste un enjeu majeur
Zones multiples
de gaz brûlés
les calculs d'oxyde d'azote sont
améliorés
 le gradient dans la couche li-
mite thermique n'est pas mo-
délisé
 la modélisation de l'atténua-
tion de la combustion en
proche paroi reste un enjeu
majeur
Table 3.5  Comparatif des modèles zéro-dimensionnels
Nous proposons un modèle 0D à deux zones à ﬂamme discrétisée, tenant compte de l'atté-
nuation de la combustion en proche paroi et du gradient de température dans la ﬂamme.
Ce modèle est construit en trois étapes :
1. un nouveau modèle à deux zones, qui diﬀère du modèle à deux zones de la littérature
par la déﬁnition des zones, est proposé. Dans la littérature, la déﬁnition des zones
est relative à la composition des gaz. La ﬂamme est supposée être une interface très
ﬁne et les phénomènes s'y déroulant ne sont généralement pas modélisés.
Par déﬁnition (voir chapitre 2 section 2.1.1) la ﬂamme est constituée d'une zone de
préchauﬀage et d'une zone en réaction. Nous choisissons de conserver cette déﬁnition
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physique et de découper la ﬂamme en deux zones : une zone de transport (correspon-
dant à la zone de préchauﬀage) et une zone en réaction. Dans la zone en réaction, la
vitesse massique de la combustion est calculée par un modèle à entraînement turbu-
lent [45]. En eﬀet, ce dernier, décrivant une combustion en deux étapes (voir section
3.2.2.4), est adapté à notre découpage de ﬂamme en deux zones.
2. le modèle à deux zones est complexiﬁé par l'ajout d'une zone en réaction à proximité
des parois. En ajoutant cette zone en réaction à température réduite, du fait des
pertes thermiques pariétales, nous cherchons à la fois à modéliser le gradient de tem-
pérature et une réaction de combustion ralentie au voisinage des parois. Ce modèle
est nommé modèle à deux zones avec parois.
3. Enﬁn, nous proposons de complexiﬁer le modèle à deux zones avec parois par une
discrétisation de la ﬂamme en N zones en réaction indépendantes, dans l'objectif de
calculer le gradient thermique dans la ﬂamme. Ce modèle est appelé le modèle à deux
zones à ﬂamme discrétisée.
Le tableau 3.6 met en avant les diﬀérences entre les modèles de la littérature et nos ap-
proches de modélisation.
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Modèle 0D Littérature Modèles proposés
Deux zones
la déﬁnition des zones est rela-
tive à la composition des gaz :
gaz frais/gaz brûlés
la déﬁnition des zones est re-
lative à la déﬁnition physique
de la ﬂamme : zone de trans-
port/zone en réaction
Trois zones/Deux
zones avec parois
 le gradient de température
au voisinage des parois est
pris en compte par l'ajout
d'une couche limite ther-
mique, dont la température
est modélisée par un modèle
d'échangeur thermique
 l'atténuation de la combus-
tion en proche paroi n'est pas
modélisée
 le gradient de température
au voisinage des parois est
pris en compte par l'ajout
d'une zone en réaction au
voisinage des parois. La tem-
pérature de cette zone n'est
pas modélisée mais résolue
 l'atténuation de la combus-
tion en proche paroi est mo-
délisée. La production de gaz
brûlés dans la zone en réac-
tion à proximité des parois,
calculée par un modèle à en-
traînement turbulent, est ra-
lentie, du fait d'une tempé-
rature plus faible dans cette
zone.
Zones multiples
de gaz brû-
lés/Deux zones à
ﬂamme discréti-
sée
 un gradient de température
de gaz brûlés est construit,
aﬁn d'améliorer les calculs de
polluants
 l'atténuation de la combus-
tion en proche paroi n'est pas
modélisée
 un gradient de température
dans la ﬂamme est construit,
par la discrétisation de la
ﬂamme en zones en réaction
 l'atténuation de la combus-
tion en proche paroi est mo-
délisée
Table 3.6  Comparatif entre les modèles zéro-dimensionnels de la littérature et nos
modèles zéro-dimensionnels
Dans la section ci-dessous, nous décrivons les diﬀérents modèles proposés.
3.4 Développements proposés pour les modèles 0D
3.4.1 Le modèle à deux zones
Dans notre modèle à deux zones, nous choisissons de conserver la déﬁnition physique de la
ﬂamme, donnée au chapitre 2 section 2.1.1, et de décomposer cette dernière en deux zones
(voir ﬁgure 3.5) :
 une zone de transport, dans laquelle l'entraînement d'une certaine quantité de gaz frais
(air, carburant, EGR) est décrit,
 une zone de réaction, dans laquelle l'air et le carburant (les réactifs) brûlent, et des gaz
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brûlés à l'équilibre chimique sont formés.
Les gaz frais de la zone de transport sont supposés avoir une température égale à celle
des gaz frais inertes non encore entraînés, notée Tgf . De même les réactifs de la zone
de réaction et les gaz brûlés formés ont la même température Tgb, correspondant à la
température d'équilibre des gaz brûlés.
Dans la suite, les zones à températures distinctes sont appelées respectivement la zone de
gaz frais, constituée d'air, de carburant et d'EGR, et la zone de gaz brûlés, constituée de
gaz brûlés et de réactifs. Les équations génériques des modèles 0D, présentées plus haut,
sont appliquées aux mélanges gazeux supposés être à la même température.
Le découpage de la chambre de combustion en deux zones est visible sur la ﬁgure 3.5.
Sur cette même ﬁgure, les éléments modélisés par notre modèle à deux zones, mais non
modélisés par le modèle à deux zones classique, sont encadrés.
Figure 3.5  Schématisation du modèle à deux zones
Nous indiquons dans le tableau 3.7 les inconnues de notre modèle :
84
Noms des variables Désignation des variables
masses d'air, de carburant et d'EGR
dans la zone de gaz frais
mkgf (k = air, carb, gb)
masses d'air et de carburant en réac-
tion (masses d'air et de carburant res-
tant à brûler dans la zone en réaction)
mlreact (l = air, carb)
masse de gaz brûlés (contenant à la
fois la masse de gaz brûlés produits
par la combustion mgbp et la masse de
gaz brûlés inertes traversant le front
de ﬂamme mgbe )
mgb
masses des zones de gaz frais et de gaz
brûlés
mgf ,mb
températures des gaz frais et d'équi-
libre des gaz brûlés
Tgf , Tgb
volumes des zones de gaz frais et de
gaz brûlés
Vgf , Vb
pression cylindre P
Table 3.7  Tableau des variables de notre modèle à deux zones
L'initialisation des variables caractérisant chaque zone, à l'allumage, est donnée au chapitre
4, section 4.2.1.
Les transferts massiques modélisés au niveau de la ﬂamme sont représentés sur la ﬁgure
3.6.
La combustion se fait en deux étapes, adaptées aux deux zones de la ﬂamme :
1. dans un premier temps, l'entraînement d'une certaine quantité de gaz frais dans la
zone de transport est décrit. Les masses d'air, de carburant et d'EGR entraînés dans
la zone de transport mke (k = air, carb, gb), visibles sur la ﬁgure 3.6, alimentent en
réactifs la zone en réaction
2. dans un second temps, la réaction de combustion est modélisée. Les masses entraînées
mle (l = air, carb) sont les masses de réactifs à brûler. Nous supposons qu'elles brûlent
pendant un temps caractéristique τ supérieur au temps caractéristique de la chimie.
Autrement dit, seule une certaine quantité massique d'air et de carburantmairb +m
carb
b
brûle et se transforme en gaz brûlés à l'équilibre. Dans la zone en réaction, les masses
de réactifs restant à brûler sont mlreact (l = air, carb). Les EGR étant des gaz inertes,
le transfert de la masse mgbe à travers la zone en réaction est instantané (voir ﬁgure
3.6).
Les termes énergétiques, dans la chambre de combustion et au niveau de la ﬂamme, sont
représentés sur la ﬁgure 3.7. Leur signiﬁcation est donnée dans le tableau 3.8. Nous préci-
sons que hkgf
dmke
dt
(k = air, carb, gb) est un terme de transfert énergétique, lié au transfert
de masse entre la zone de transport et la zone en réaction de la ﬂamme. Le terme
dQcomb
dt
est la loi de dégagement d'énergie, liée à la vitesse massique de combustion dans la zone
en réaction.
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Figure 3.6  Schématisation des transferts massiques au niveau de la ﬂamme
Figure 3.7  Modélisation des transferts énergétiques dans la chambre de combustion
L'équation 3.1 de conservation de la masse peut se décomposer en 6 équations, mettant en
relief les diﬀérents termes de transfert massique entre zones :
dmkgf
dt
= −dm
k
e
dt
(3.47)
dmlreact
dt
=
dmle
dt
− dm
l
b
dt
(3.48)
dmgb
dt
=
dmgbe
dt
+
∑
l
dmlb
dt
(3.49)
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mgf =
∑
k
mkgf (3.50)
mb =
∑
l
mlreact +mgb (3.51)
La formulation des termes de chaleur et de transferts, intervenant dans l'équation 3.5
appliquée dans les zones de gaz frais et de gaz brûlés, est indiquée dans le tableau 3.8.
Zone z
dQz
dt
hgain
dmgain
dt
hperte
dmperte
dt
Gaz frais perte thermique pariétale
dQgfth
dt
0
∑
k h
k
gf
dmke
dt
Gaz brûlés perte thermique pariétale
dQgbth
dt
∑
k h
k
gf
dmke
dt
0
Table 3.8  Termes énergétiques de notre modèle à deux zones
avec hkgf l'enthalpie massique du composant k dans la zone de gaz frais.
Le système d'équations ﬁnal relatif à notre modèle à deux zones est écrit en annexe 7.1.
Deux modèles de fermeture sont nécessaires à la résolution de notre modèle à deux zones :
 un modèle de combustion à entraînement turbulent [45], calculant les débits de masse
entraînée
dmke
dt
(k = air, carb, gb) et les vitesses massiques de combustion
dmairb
dt
,
dmcarbb
dt
.
Ce modèle, adapté à notre modèle à deux zones, est décrit dans la section 3.4.1.1
 un modèle de pertes thermiques pariétales, brièvement décrit dans la section 3.4.1.2.
3.4.1.1 Le modèle de combustion
Le modèle de combustion utilisé est le modèle à entraînement turbulent [45] :
 Le débit de masse entraînée du composant k (k = air, carb, gb) est calculé par :
dmke
dt
= ρkveSurf (3.52)
avec mke la masse entraînée du composant k, de masse volumique ρk. La surface de
ﬂamme Surf correspond à une surface de ﬂamme réactive moyenne. Elle peut être cal-
culée par des logiciels CAO. Ces outils fournissent, pour une position de piston ﬁxée, la
surface de ﬂamme réactive Surf maximale que la chambre de combustion peut admettre,
compte tenue de sa topologie. Nous choisissons de calculer la surface de ﬂamme Surf
analytiquement par un modèle à géométrie simpliﬁée, détaillé dans le chapitre 4, section
4.2.4.1.
Pour calculer la vitesse d'entraînement turbulente ve de l'équation 3.52, nous utilisons
l'expression de Groﬀ [53] :
ve = V
gf
l + kcombq
′
(3.53)
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avec V gfl la vitesse de combustion laminaire, calculée par la corrélation 2.10 de Metghal-
chi et Keck [11]. La température intervenant dans la corrélation est celle des gaz frais
Tgf .
L'intensité turbulente q
′
, pour un écoulement turbulent homogène isotrope, est détermi-
née par le modèle 0D de Poulos-Heywood [15], détaillé dans la section 3.2.2.5.
La constante kcomb de l'équation 3.53 est un paramètre de calibration.
 La vitesse massique de la réaction de combustion
dmgbp
dt
est calculée comme suit (avec
l = air, carb) :
dmgbp
dt
=
∑
l
dmlb
dt
(3.54)
dmlb
dt
=
mlreact
τ
(3.55)
τ =
cτ lt
V gbl
(3.56)
La vitesse massique de la réaction de combustion
dmgbp
dt
est contrôlée par le temps carac-
téristique τ . Ce dernier est fonction de l'échelle intégrale de longueur lt = 0, 04V
1/3
cyl , qui
est supposée proportionnelle au volume cylindre Vcyl [54], [60], du paramètre correctif cτ ,
et de la vitesse laminaire V gbl , calculée par la corrélation 2.10 de Metghalchi et Keck [11].
Nous utilisons la température d'équilibre des gaz brûlés Tgb dans l'expression 2.10, car
l'air et le carburant brûlent à cette température. Nous précisons également que le modèle
d'échelle intégrale de longueur impose l'échelle lt constante au cours du cycle, maximisée
par la distance séparant la tête du piston de la culasse. Les eﬀets du niveau de turbulence
sur l'échelle intégrale ne sont donc pas pris en compte.
3.4.1.2 Le modèle de pertes thermiques pariétales
Les pertes thermiques pariétales
dQgfth
dt
,
dQgbth
dt
sont calculées respectivement à partir des
équations 3.19 et 3.20, multipliées par le paramètre de calibration cth.
La valeur de cth est issue de l'outil Simcyde (Simulation de Cycle Diesel Essence). Ce
dernier est un outil d'analyse de combustion utilisé en interne chez Renault, et considéré
comme référence pour calibrer nos modèles. Dans Simcyde, les pertes thermiques parié-
tales sont également modélisées par une loi de Newton, et les coeﬃcients d'échange par la
corrélation de Woschni [37]. Néanmoins, les pertes thermiques pariétales sont corrigées par
un terme cth aﬁn que l'énergie attribuée à la combustion, calculée comme le produit de la
masse de carburant admise dans le cylindre par le PCI, soit égale à l'énergie réellement
dégagée par la combustion lors de l'essai. Le détail du calcul de ce coeﬃcient correctif est
donné dans le chapitre 4, section 4.1.2.
Une comparaison des pertes thermiques pariétales calculées par notre modèle et par Sim-
cyde est eﬀectuée dans l'annexe 7.4.
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Dans la section qui suit, le modèle à deux zones avec parois, tenant compte de l'atténuation
de la combustion en proche paroi, est décrit.
3.4.2 Le modèle à deux zones avec parois
Pour tenir compte des eﬀets des parois sur la ﬂamme, explicités au chapitre 2 section 2.4,
un modèle à deux zones avec parois est proposé. Le découpage initial de la ﬂamme est celui
de notre modèle à deux zones, décrit dans la section 3.4.1. Nous proposons de scinder la
ﬂamme en deux portions (voir ﬁgure 3.8) :
 une portion de ﬂamme en propagation libre, qui n'est pas en contact avec les parois. Cette
portion de ﬂamme est constituée d'une zone de transport et d'une zone de réaction en
propagation libre.
 une portion de ﬂamme en interaction avec les parois. Cette portion de ﬂamme est consti-
tuée d'une zone de transport et d'une zone de réaction en interaction avec les parois.
Dans la zone de réaction en interaction avec les parois, la température est plus faible que
dans la zone de réaction en propagation libre, du fait des pertes thermiques pariétales.
La production de gaz brûlés y est donc ralentie.
Seuls les eﬀets thermiques des parois sur la ﬂamme sont pris en compte. Les modiﬁcations
des caractéristiques de l'écoulement en proche paroi ne sont pas modélisées. Ces grandeurs
sont calculées par des modèles 0D, donc moyennées dans la chambre de combustion.
Les gaz frais entraînés dans les zones de transport et les gaz frais inertes non encore
entraînés sont supposés être à la même température Tgf . Les réactifs de la zone en réaction
en propagation libre (respectivement en interaction avec les parois) sont à la température
d'équilibre des gaz brûlés formés dans cette zone Tgb,pl (respectivement Tgb,ip). Dans la
suite, nous appelons les zones à températures distinctes la zone de gaz frais, constituée
d'air, de carburant et d'EGR, les zones de gaz brûlés en propagation libre et en interaction
avec les parois, constituées de réactifs et de gaz brûlés à l'équilibre.
Une représentation schématique de ces zones est visible sur la ﬁgure 3.8. Sur cette même
ﬁgure, les éléments modélisés par notre modèle à deux zones avec parois, et qui ne le sont
pas par le modèle à trois zones de la littérature, sont encadrés.
Les phénomènes modélisés dans chaque portion de ﬂamme sont de même nature que ceux
décrits dans la section 3.4.1. Autrement dit, les variables de notre modèle à deux zones
avec parois sont de même nature que celles du modèle à deux zones, présentées dans le
tableau 3.7 :
 chaque zone de transport est déﬁnie par ses masses de gaz frais entraînés
 chaque zone de réaction est caractérisée par ses masses d'air et de carburant en réaction
et brûlés, sa masse de gaz brûlés produite, et sa température
 chaque mélange gazeux (ou zone de gaz brûlés), constitué de réactifs et de gaz brûlés
respectivement en propagation libre et en interaction avec les parois, est déﬁni par son
volume et sa masse.
L'initialisation des zones, à l'allumage, est explicitée au chapitre 4, section 4.2.2.
Pour la suite, les variables relatives aux zones en propagation libre (respectivement en inter-
action avec les parois) sont indicées pl (respectivement ip), k = air, carb, gb et l = air, carb.
Les termes énergétiques, dans la chambre de combustion et au niveau de la ﬂamme, sont
représentés sur la ﬁgure 3.9. Leur signiﬁcation est donnée dans le tableau 3.9. Nous pré-
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Figure 3.8  Schématisation du modèle à 2 zones avec parois
cisons que hkgf
dmke,pl
dt
(respectivement hkgf
dmke,ip
dt
) est le terme de transfert énergétique, lié
au transfert de masse entre la zone de transport et la zone en réaction de la ﬂamme en
propagation libre (respectivement en interaction avec les parois). Le terme
dQcomb,pl
dt
(res-
pectivement
dQcomb,ip
dt
) est la loi de dégagement d'énergie, liée à la vitesse massique de
combustion dans la zone en réaction en propagation libre (respectivement en interaction
avec les parois). Un terme de chaleur
dQ23
dt
est ajoutée entre les deux zones de gaz brûlés.
Figure 3.9  Schématisation des termes énergétiques dans la chambre de combustion
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La formulation des termes de chaleur et de transferts, intervenant dans l'équation 3.5
appliquée dans les zones de gaz frais et de gaz brûlés, est indiquée dans le tableau 3.9.
Zone z
dQz
dt
hgain
dmgain
dt
hperte
dmperte
dt
Gaz frais
perte thermique pa-
riétale
dQgfth
dt
0
∑
k h
k
gf (
dmke,pl
dt
+
dmke,ip
dt
)
Gaz brûlés en
propagation
libre
 perte de chaleur
dQ23
dt
 perte de chaleur
liée à la condition
limite
dQlim
dt
∑
k h
k
gf
dmke,pl
dt
0
Gaz brûlés en
interaction pa-
rois
 gain de chaleur
dQ23
dt
 gain de chaleur lié à
la condition limite
dQlim
dt
 perte thermique
pariétale
dQgb,ipth
dt
∑
k h
k
gf
dmke,ip
dt
0
Table 3.9  Termes énergétiques de notre modèle à deux zones avec parois
avec hkgf l'enthalpie massique du composant k dans la zone de gaz frais.
Le système d'équations ﬁnal relatif à notre modèle à deux zones avec parois est écrit en
annexe 7.2.
Trois modèles de fermeture sont nécessaires à la résolution de notre modèle à deux zones
avec parois :
 un modèle de combustion à entraînement turbulent, adapté au modèle à deux zones
avec parois, calculant les débits de masse entraînée dans les zones de transport en pro-
pagation libre et en interaction avec les parois
dmke,pl
dt
,
dmke,ip
dt
, et les vitesses massiques
de combustion
dmlb,pl
dt
(respectivement
dmlb,ip
dt
) dans la zone en réaction en propagation
libre (respectivement en interaction avec les parois). Ce modèle est décrit dans la section
3.4.2.1
 un modèle de pertes thermiques pariétales, brièvement décrit dans la section 3.4.2.2.
 un modèle de transferts de chaleur entre les gaz en propagation libre et en interaction
avec les parois, calculant
dQ23
dt
. Ce modèle est présenté dans la section 3.4.2.3.
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La condition limite imposée entre les deux zones de gaz brûlés, permettant de calculer le
terme de chaleur
dQlim
dt
, est explicitée dans la section 3.4.2.4.
3.4.2.1 Le modèle de combustion
Le débit de masse entraînée totale est calculé par l'équation 3.52.
Dans notre modèle à deux zones avec parois, la ﬂamme étant scindée en deux portions, il est
nécessaire d'introduire un ratio de distribution de masse entraînée rek pour calculer la masse
entraînée dans les deux portions de ﬂamme. Les interactions ﬂamme-paroi surviennent
généralement quand 20 à 40% du carburant a brûlé [24] : la majorité de la combustion se
déroule donc à proximité des parois. Ainsi, pour tenir compte des eﬀets des parois sur la
ﬂamme, croissants avec l'avancée de la ﬂamme dans la chambre de combustion, un ratio de
distribution rek variable est déﬁni. Il varie de 0 à l'allumage, à 1 quand tous les gaz frais
ont été entraînés dans la ﬂamme :
rek =
mke
mk0
(3.57)
avec mke ,m
k
0 respectivement la masse entraînée totale et la masse initiale admise dans la
chambre de combustion, du composant k.
Les débits de masse entraînés
dmke,pl
dt
,
dmke,ip
dt
dans les portions de ﬂamme en propagation
libre et en interaction avec les parois sont modélisés de telle sorte que le transport de gaz
frais en proche paroi est privilégié au fur et à mesure que la ﬂamme avance dans la chambre
de combustion :
dmke,pl
dt
= (1− rek)ρkveSurf (3.58)
dmke,ip
dt
= rekρkveSurf (3.59)
Dans la zone en réaction en propagation libre (respectivement en interaction avec les
parois), les masses d'air et de carburant brûlées sont calculées par l'équation 3.55. La
masse en réaction et le temps caractéristique de combustion intervenant dans cette
équation sont relatifs à la zone en propagation libre (respectivement en interaction avec
les parois). Le temps caractéristique de combustion de la zone en réaction en interaction
avec les parois est plus important que celui de la zone en propagation libre : en eﬀet, la
température de la zone en interaction avec les parois, plus faible que celle de la zone en
propagation libre, réduit la vitesse laminaire dans la zone (voir équation 3.56).
Les masses de gaz brûlés produites en conséquence sont calculées par l'équation 3.54.
3.4.2.2 Le modèle de pertes thermiques pariétales
Le modèle utilisé pour calculer les pertes thermiques pariétales
dQgfth
dt
,
dQgb,ipth
dt
est décrit
dans la section 3.4.1.2. La température Tgb dans l'équation 3.20 est remplacée par la
température d'équilibre des gaz brûlés en interaction avec les parois Tgb,ip.
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3.4.2.3 Le modèle de transfert de chaleur entre les gaz en propagation libre
et en interaction avec les parois
En proche paroi, nous admettons que les gaz subissent deux phénomènes :
 ils sont chauﬀés par les gaz en propagation libre
 ils perdent de l'énergie par convection, au proﬁt des parois.
Le transfert de chaleur
dQ23
dt
entre les gaz en propagation libre et en interaction avec les
parois est supposé calculé par une loi de Newton :
dQ23
dt
= cthh23Sb(Tgb,pl − Tgb,ip) (3.60)
avec Sb la surface d'échange, dont le calcul est expliqué dans la section 3.2.2.3, Tgb,ip, Tgb,pl
les températures d'équilibre des gaz brûlés en interaction avec les parois et en propagation
libre, h23 le coeﬃcient d'échange et cth le paramètre de calibration relatif aux pertes
thermiques pariétales calculé par Simcyde (voir section 3.4.1.2).
On fait l'hypothèse forte que les mélanges gazeux en propagation libre et en interaction
avec les parois ont des vitesses colinéaires et se déplacent parallèlement l'un par rapport à
l'autre. On utilise alors la corrélation de Woschni [37] pour calculer le coeﬃcient d'échange
h23 : dans l'équation 2.64, la température utilisée est celle des gaz brûlés en propagation
libre Tgb,pl.
Ici, la surface d'échange Sb entre les gaz en propagation libre et en interaction avec les
parois, est approximée par la surface d'échange entre les gaz en interaction avec les parois,
et les parois.
3.4.2.4 La condition limite entre les gaz en propagation libre et en interaction
avec les parois
La condition limite posée est l'égalité des températures d'équilibre des gaz brûlés
Tgb,pl, Tgb,ip, si les parois sont adiabatiques.
Les dérivées des températures
dTgb,pl
dt
,
dTgb,ip
dt
, dont les expressions sont issues des premiers
principes de la thermodynamique appliqués dans les deux zones de gaz brûlés, sont écrites
lorsque les parois sont adiabatiques (avec l = air, carb) :
dTgb,pl
dt
=
1
Cpb,plnb,pl
(−dnb,pl
dt
RTgb,pl +
dP
dt
Vb,pl − (
∑
l
dnlreact,pl
dt
U lgb,pl +
dngb,pl
dt
Ugbgb,pl)−
dQlim
dt
+
∑
k
dnke,pl
dt
Hkgf )
dTgb,ip
dt
=
1
Cpb,ipnb,ip
(−dngb,ip
dt
RTgb,ip +
dP
dt
Vb,ip − (
∑
l
dnlreact,ip
dt
U lgb,ip +
dngb,ip
dt
Ugbgb,ip) +
dQlim
dt
+
∑
k
dnke,ip
dt
Hkgf )
avec nb,pl, nb,ip les nombres de moles totaux dans les zones de gaz brûlés en propagation
libre et en interaction avec les parois. Les nombres de moles d'air et de carburant en
93
réaction dans la zone en interaction avec les parois (respectivement dans la zone en
propagation libre) sont nlreact,ip (respectivement n
l
react,pl). Le nombre de moles de gaz
brûlés en interaction avec les parois (respectivement en propagation libre) est ngb,ip
(respectivement ngb,pl). Les variables thermodynamiques Cpb,ip , U
k
gb,ip (respectivement
Cpb,pl , U
k
gb,pl) sont la chaleur spéciﬁque molaire moyenne à pression constante et l'énergie
interne molaire du composant k, dans la zone de gaz brûlés en interaction avec les
parois (respectivement dans la zone de gaz brûlés en propagation libre). Les termes∑
k
dnke,ip
dt
Hkgf ,
∑
k
dnke,pl
dt
Hkgf sont liés au transport des gaz frais dans la ﬂamme, avec H
k
gf
l'enthalpie molaire du composant k dans la zone de gaz frais
De l'égalité
dTgb,pl
dt
=
dTgb,ip
dt
, nous en déduisons le terme de puissance échangée entre les
deux zones de gaz brûlés
dQlim
dt
, assurant l'égalité des températures lorsque les parois sont
adiabatiques :
dQlim
dt
=
nb,ipCpb,ip
nb,ipCpb,ip + nb,plCpb,pl
(−dnb,pl
dt
RTgb,pl +
dP
dt
Vb,pl − (
∑
l
dnlreact,pl
dt
U lgb,pl +
dngb,pl
dt
Ugbgb,pl) +
∑
k
dnke,pl
dt
Hkgf ) +
nb,plCpb,pl
nb,ipCpb,ip + nb,plCpb,pl
(
dnb,ip
dt
RTgb,ip − dP
dt
Vb,ip +
(
∑
l
dnlreact,ip
dt
U lgb,ip +
dngb,ip
dt
Ugbgb,ip)−
∑
k
dnke,ip
dt
Hkgf )
Le dernier modèle proposé a pour objectif de modéliser le gradient de température dans la
ﬂamme. Les hypothèses du modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée sont présentées dans
la section qui suit.
3.4.3 Le modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée
Nous choisissons de modéliser le gradient de température dans la ﬂamme par une discréti-
sation de cette dernière en N zones en réaction indépendantes.
Le découpage initial de la ﬂamme correspond à celui de notre modèle à deux zones avec
parois, décrit dans la section 3.4.2. Nous souhaitons générer de nouvelles zones en réaction
dans la ﬂamme à des intervalles de temps réguliers.
3.4.3.1 La discrétisation de la ﬂamme
Exemple : discrétisation de la ﬂamme en deux zones de réaction A l'instant t,
le découpage de la ﬂamme correspond à celui de notre modèle à deux zones avec parois. La
zone de réaction en propagation libre est caractérisée par son volume Vreact,pl(t), sa masse
mreact,pl(t) et sa température Tgb,pl(t).
A l'instant t + dt, nous souhaitons découper la zone de réaction en propagation libre, de
volume et masse respectifs Vreact,pl(t + dt),mreact,pl(t + dt), en deux sous zones nommées
zones en réaction en propagation libre 1 et 2. La zone en réaction en propagation libre 2
est la plus proche des gaz frais (voir ﬁgure 3.10). Les volumes respectifs Vreact,pl1 , Vreact,pl2
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et les masses respectives mreact,pl1 ,mreact,pl2 de ces sous zones sont déﬁnis à l'instant t+dt
tels que :
Vreact,pl1(t+ dt) =
mreact,pl(t)
mreact,pl(t+ dt)
Vreact,pl(t+ dt) (3.61)
Vreact,pl2(t+ dt) = Vreact,pl(t+ dt)− Vreact,pl1(t+ dt) (3.62)
mreact,pl1(t+ dt) = mreact,pl(t) (3.63)
mreact,pl2(t+ dt) = mreact,pl(t+ dt)−mreact,pl(t) (3.64)
Ces sous zones ont une température égale à la température d'équilibre Tgb,pl(t + dt) des
gaz brûlés produits par la zone en réaction en propagation libre globale à l'instant t+ dt :
Tgb,pl1(t+ dt) = Tgb,pl2(t+ dt) = Tgb,pl(t+ dt) (3.65)
Le découpage de la zone en réaction en interaction avec les parois s'eﬀectue de la même
façon.
La schématisation de ce découpage à l'instant t+ dt est visible sur la ﬁgure 3.10.
Figure 3.10  Discrétisation de la ﬂamme : ajout d'une zone en réaction à l'instant t+ dt
Si à t+ dt, les sous zones en réaction 1 et 2 ont la même température, elles auront par la
suite des températures distinctes. En eﬀet, notre méthode de discrétisation de la ﬂamme
génère un gradient de masse de réactifs dans la ﬂamme. Le gradient de température est
donc construit par une modélisation d'un gradient de masse de réactifs dans la ﬂamme.
Généralisation : discrétisation de la ﬂamme en N zones de réaction La méthode
décrite précédemment peut être généralisée à un découpage de la ﬂamme en N zones de
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réaction. A intervalle de temps régulier (par exemple, tous les δθajout = 10 deg vilebrequin),
une nouvelle zone de réaction est générée en divisant la dernière zone de réaction ajoutée
(celle qui est la plus proche des gaz frais) en deux sous zones, par la méthode décrite plus
haut. De nouvelles zones de réaction sont ainsi créées, jusqu'à ce que tous les gaz frais
soient entraînés dans la ﬂamme. Nous aboutissons à une discrétisation ﬁnale de la ﬂamme
en N zones (la N eme est la dernière zone de réaction générée). Chaque zone en réaction a
une température propre, égale à la température d'équilibre des gaz brûlés qu'elle produit.
Le gradient de température modélisé peut être représenté qualitativement sur la ﬁgure
3.11.
Figure 3.11  Représentation du gradient de température dans la ﬂamme, avec N = 3
3.4.3.2 Hypothèses du modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée
Dans notre modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée, la ﬂamme est divisée en :
 une zone de transport, scindée en deux portions : une portion en propagation libre et
une portion en interaction avec les parois
 N zones de réaction indépendantes. Chaque zone de réaction est scindée en deux por-
tions : une portion en propagation libre et une portion en interaction avec les parois
Nous supposons que les gaz frais entraînés dans les zones de transport et les gaz frais
inertes non encore entraînés sont à la même température Tgf . Les réactifs de la ieme
(1 ≤ i ≤ N) zone en réaction en propagation libre (respectivement en interaction avec
les parois) sont à la température d'équilibre des gaz brûlés formés par cette zone Tgb,pli
(respectivement Tgb,ipi). Dans la suite, les zones auxquelles la loi d'état des gaz parfaits
3.4 et l'équation de conservation de l'énergie 3.5 sont appliquées sont respectivement
les gaz frais, et le mélange gazeux, constitué de réactifs et de gaz brûlés produits par
les ieme (1 ≤ i ≤ N) zones en réaction en propagation libre et en interaction avec les parois.
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La schématisation du modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée est visible sur la ﬁgure
3.12. Les éléments modélisés par notre modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée, qui ne le
sont pas par le modèle multizone de la littérature, sont encadrés. La masse de gaz brûlés
en propagation libre mgb,pl (respectivement en interaction avec les parois mgb,ip) est la
somme des masses de gaz brûlés produits par chaque zone de réaction en propagation libre
mgb,pli (respectivement en interaction avec les parois mgb,ipi). Les volumes de gaz brûlés
sont calculés de la même façon.
Figure 3.12  Schématisation du modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée
Les phénomènes modélisés dans les zones de transport et les N ieme zones de réaction en
propagation libre et en interaction avec les parois sont de même nature que ceux décrits
dans la section 3.4.2 : si tous les gaz frais n'ont pas été entraînés dans la ﬂamme, les N eme
zones de réaction, qui sont les plus proches des gaz frais, sont alimentées en réactifs via
les zones de transport. Les j (1 ≤ j ≤ N − 1) zones de réaction antérieures ne sont plus
alimentées en réactifs, mais continuent à brûler, jusqu'à ce que les masses en réaction dans
ces zones s'annulent.
Autrement dit, les variables du modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée sont de même
nature que celles du modèle à deux zones avec parois, explicitées dans la section 3.4.2.
Dans la suite, 1 ≤ i ≤ N , 1 ≤ j ≤ N − 1, k = air, carb, gb et l = air, carb.
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Les termes énergétiques, dans la chambre de combustion et au niveau de la ﬂamme, sont
représentés sur la ﬁgure 3.13, pour une discrétisation de la ﬂamme en N = 3 zones. La
signiﬁcation des termes énergétiques est donnée dans le tableau 3.10. Nous précisons que
hkgf
dmke,pl
dt
(respectivement hkgf
dmke,ip
dt
) est le terme de transfert énergétique, lié au transfert
de masse entre la zone de transport et laN eme zone en réaction de la ﬂamme en propagation
libre (respectivement en interaction avec les parois). Le terme
dQcomb,pli
dt
(respectivement
dQcomb,ipi
dt
) est la loi de dégagement d'énergie, liée à la vitesse massique de combustion
dans la ieme zone en réaction en propagation libre (respectivement en interaction avec
les parois). Un terme de chaleur
dQ23i
dt
est ajouté entre les mélanges gazeux, constitués
de réactifs et de gaz brûlés, liés aux ieme zones en réaction en propagation libre et en
interaction avec les parois.
Figure 3.13  Schématisation des transferts énergétiques dans la chambre, N = 3
La formulation des termes de chaleur et de transferts, intervenant dans l'équation 3.5
appliquée aux gaz frais et aux mélanges gazeux, constitués de réactifs et de gaz brûlés,
liés aux N zones de réaction en propagation libre et en interaction avec les parois, est
indiquée dans le tableau 3.10.
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Zone z
dQz
dt
hgain
dmgain
dt
hperte
dmperte
dt
Gaz frais
perte thermique pa-
riétale
dQgfth
dt
0
∑
k h
k
gf (
dmke,pl
dt
+
dmke,ip
dt
)
Mélange ga-
zeux lié à la
jeme zone en
réaction en
propagation
libre
 perte de chaleur
dQ23j
dt
 perte de chaleur
liée à la condition
limite
dQlimj
dt
0 0
Mélange ga-
zeux lié à la
N eme zone en
réaction en
propagation
libre
 perte de chaleur
dQ23N
dt
 perte de chaleur
liée à la condition
limite
dQlimN
dt
∑
k h
k
gf
dmke,pl
dt
0
Mélange ga-
zeux lié à la
jeme zone en
réaction en
interaction
avec les parois
 gain de chaleur
dQ23j
dt
 gain de chaleur lié à
la condition limite
dQlimj
dt
 perte thermique
pariétale
dQ
gb,ipj
th
dt
0 0
Mélange ga-
zeux lié à la
N eme zone
en réaction
en interaction
avec les parois
 gain de chaleur
dQ23N
dt
 gain de chaleur lié à
la condition limite
dQlimN
dt
 perte thermique
pariétale
dQgb,ipNth
dt
∑
k h
k
gf
dmke,ip
dt
0
Table 3.10  Termes énergétiques de notre modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée
avec hkgf l'enthalpie massique du composant k dans la zone de gaz frais.
Le système d'équations ﬁnal relatif à notre modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée est
écrit en annexe 7.3.
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Trois modèles de fermeture sont nécessaires à la résolution de notre modèle à deux zones
à ﬂamme discrétisée :
 un modèle de combustion à entraînement turbulent, adapté au modèle à deux zones à
ﬂamme discrétisée, calculant les débits de masse entraînée dans les zones de transport en
propagation libre et en interaction avec les parois
dmke,pl
dt
,
dmke,ip
dt
, et les vitesses massiques
de combustion
dmlb,pli
dt
,
dmlb,ipi
dt
dans les ieme zones en réaction en propagation libre et
en interaction avec les parois. Ce modèle est brièvement décrit dans la section 3.4.3.3
 un modèle de pertes thermiques pariétales, brièvement décrit dans la section 3.4.3.4.
 un modèle de transferts de chaleur entre les gaz en propagation libre et en interaction
avec les parois, calculant
dQ23i
dt
. Ce modèle est rapidement présenté dans la section
3.4.2.3.
3.4.3.3 Le modèle de combustion
Le modèle de combustion utilisé est le modèle à entraînement turbulent adapté au modèle
à deux zones avec parois, explicité au paragraphe 3.4.2.1.
Les débits de masse entraînée dans les portions de ﬂamme en propagation libre et en
interaction avec les parois sont calculés par les équations 3.58 et 3.59.
Dans la ieme zone en réaction en propagation libre (respectivement en interaction avec
les parois), les masses d'air et de carburant brûlées sont calculées par l'équation 3.55.
La masse en réaction et le temps caractéristique intervenant dans cette équation sont
relatifs à la ieme zone en propagation libre (respectivement en interaction avec les pa-
rois). Les masses de gaz brûlés produites par la ieme zone sont calculées par l'équation 3.54.
Les lois de combustion appliquées dans les zones en réaction sont donc diﬀérentes car :
 les masses de réactifs qui doivent brûler sont distinctes dans chaque zone en réaction.
En eﬀet, en discrétisant la ﬂamme, un gradient de masse de réactifs est construit
 les masses de réactifs brûlent avec des temps caractéristiques diﬀérents, fonctions de la
température de la zone de réaction
3.4.3.4 Le modèle de pertes thermiques pariétales
Le modèle utilisé pour calculer les pertes thermiques pariétales
dQgfth
dt
,
dQgb,ipith
dt
est décrit
dans la section 3.4.1.2. La température Tgb dans l'équation 3.20 est remplacée par la tem-
pérature d'équilibre des gaz brûlés produits par la ieme zone de réaction en interaction avec
les parois Tgb,ipi .
Dans l'équation 3.20, la surface d'échange Sb est remplacée par la surface d'échange Sbi
entre le mélange gazeux, constitué de réactifs et de gaz brûlés liés à la ieme zone en réaction
en interaction avec les parois, et les parois.
Les surfaces d'échange Sbi , Sgf sont calculées à partir d'expressions empiriques, fonctions
du taux de masse Ybi du mélange gazeux constitué de réactifs et de gaz brûlés liés aux i
eme
zones en réaction [58] :
Ybi =
mbi
mtot
(3.66)
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avec mb,i = mb,pli +mb,ipi et mtot la masse totale de gaz dans le cylindre.
Ces corrélations traduisent le fait que les gaz brûlés sont moins denses que les gaz frais.
A iso-masse, les gaz brûlés occupent donc un volume plus important que les gaz frais. Les
surfaces d'échange s'écrivent alors :
Sbi = Scyl
Ybi√
Yb
(3.67)
Sgf = Scyl(1−
√
Yb) (3.68)
avec Scyl la surface de l'ensemble des parois, et Yb =
∑
1≤i≤N Ybi .
3.4.3.5 Le modèle de transfert de chaleur entre les gaz en propagation libre
et en interaction avec les parois
Le transfert de chaleur
dQ23i
dt
, entre les mélange gazeux, constitués de réactifs et de gaz
brûlés, liés aux ieme zones de réaction en interaction avec les parois et en propagation
libre, est calculé à partir de l'équation 3.60. Dans la formule 3.60, la température Tgb,pl
(respectivement Tgb,ip) est remplacée par la température Tgb,pli (respectivement Tgb,ipi), la
surface d'échange Sb est remplacée par la surface d'échange Sbi .
3.4.3.6 La condition limite entre les gaz en propagation libre et en interaction
avec les parois
La condition limite posée est l'égalité des températures d'équilibre des gaz brûlés
Tgb,pli , Tgb,ipi , si les parois sont adiabatiques. La méthode appliquée, pour calculer le terme
de puissance
dQlimi
dt
échangée entre les mélanges gazeux, constitués de réactifs et de gaz
brûlés, liés aux ieme zones de réaction en propagation libre et en interaction avec les parois,
est la même que celle décrite dans la section 3.4.2.4. Dans l'expression de
dQlim
dt
fournie à
la section 3.4.2.4, les nombres de moles et les variables thermodynamiques sont celles des
mélanges gazeux liés aux ieme zones de réaction.
3.5 Conclusion
Dans ce chapitre, des modèles 0D classiques de phase de combustion ont été présentés. Le
modèle le plus souvent décrit dans la littérature est le modèle à deux zones. Il modélise
la ﬂamme comme une interface très ﬁne plissée par la turbulence, séparant les gaz frais
des gaz brûlés. Des modèles multizones sont également proposés dans la littérature, aﬁn
d'améliorer les calculs de polluants. Ils modélisent un gradient de température au voisinage
des parois, ou dans les gaz brûlés. Ces modèles sont généralement couplés à des modèles
de combustion physiques, calculant la vitesse massique de combustion en tenant compte
de l'aérodynamique de la ﬂamme. Des modiﬁcations de ces modèles de combustion sont
présentées dans la littérature, aﬁn de modéliser l'atténuation de la combustion en proche
paroi. Cependant, les vitesses de combustion calculées par ces modèles restent surestimées.
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Nous proposons un modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée, qui modélise une atténuation
de la combustion, par eﬀets thermiques, en proche paroi et un gradient de température
dans la ﬂamme, par discrétisation de cette dernière en N zones de réaction indépendantes.
Ce modèle est construit en trois étapes :
1. dans un premier temps, un nouveau modèle à deux zones, qui diﬀère du modèle à deux
zones de la littérature par la déﬁnition des zones, est proposé. Dans la littérature,
la déﬁnition des zones est relative à la composition des gaz. Dans notre modèle à
deux zones, la déﬁnition des zones est relative à la déﬁnition physique de la ﬂamme,
donnée au chapitre 2 section 2.1.1.
2. dans un second temps, le modèle à deux zones est complexiﬁé, en ajoutant une zone en
réaction en interaction avec les parois. Ce modèle à deux zones avec parois modélise
un gradient de température et une réaction de combustion ralentie dans la zone
en interaction avec les parois, à température réduite du fait des pertes thermiques
pariétales
3. enﬁn, nous proposons de complexiﬁer le modèle à deux zones avec parois par une
discrétisation de la ﬂamme. Le découpage de la ﬂamme en N zones de réaction indé-
pendantes génère un gradient de masses de réactifs, donc un gradient de température
d'équilibre de gaz brûlés. Ce modèle est appelé le modèle à deux zones à ﬂamme dis-
crétisée.
Dans le chapitre suivant, une description numérique de nos trois modèles est eﬀectuée. La
cohérence des résultats de simulation est en particulier mise en relief.
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Chapitre 4
Mise en oeuvre numérique des
modèles proposés
Dans ce chapitre, l'outil Simcyde, utilisé en interne chez Renault et considéré comme réfé-
rence pour calibrer nos modèles, est dans un premier temps présenté. Les interactions entre
nos modèles et Simcyde sont en particulier détaillées. Dans un second temps, les équations
de nos modèles sont discrétisées. Dans un troisième temps, une analyse des résultats de
simulation est eﬀectuée, pour chacun de nos modèles, aﬁn d'en vériﬁer la cohérence. Nous
terminons par une étude de sensibilité des modèles aux paramètres moteurs, tels que la
charge contenue dans le cylindre et le régime moteur.
4.1 Fonctionnement de l'outil Simcyde
Simcyde est un outil utilisé chez Renault pour eﬀectuer des analyses de combustion et
générer des bases de données de lois de dégagement d'énergie. Une explication plus détaillée
de son fonctionnement est donnée en annexe 7.7.
4.1.1 Calcul de la loi de dégagement d'énergie
L'analyse de combustion permet de calculer la loi de dégagement d'énergie
dQcomb
dt
à partir
de données expérimentales représentatives d'un cycle moteur moyen (la pression cylindre,
la composition du mélange gazeux à l'instant de fermeture de la soupape d'admission
RFA, les températures de parois, la quantité d'imbrûlés à l'échappement).
Le calcul de la loi de dégagement d'énergie est eﬀectué dans Simcyde à partir d'un modèle
0D monozone (voir chapitre 3, section 3.2.1).
Pour résoudre les équations du modèle monozone, deux termes doivent être fermés :
 la pression cylindre P , connue expérimentalement
 les pertes thermiques pariétales
dQth
dt
(en J/s) entre l'ensemble des gaz contenus dans le
cylindre et les parois, calculées à partir d'une loi de Newton multipliée par un paramètre
de calibration cth. Le coeﬃcient d'échange s'exprime à partir de la corrélation de Woschni
[37].
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4.1.2 Calcul du paramètre cth, relatif aux pertes thermiques pariétales
Dans Simcyde, le paramètre de calibration cth est relatif aux pertes thermiques pariétales.
La méthode de calcul de ce dernier est décrite dans cette section.
Sur le cycle moteur, le premier principe de la thermodynamique s'écrit :
∆U = ∆Wcycle + ∆Q (4.1)
où ∆Wcycle est le travail des forces de pression sur le cycle et ∆Q est le terme de chaleur.
Avec ∆U = 0, on déduit directement :
∆Q = −∆Wcycle (4.2)
Par déﬁnition du terme de chaleur :
∆Q = ∆Qcomb + ∆Qth (4.3)
avec ∆Qcomb l'énergie globale dégagée par la combustion et ∆Qth l'énergie thermique
globale dissipée aux parois par convection. L'énergie globale dégagée par la combustion
vaut :
∆Qcomb = (mcarb −mHC)PCI (4.4)
avec mcarb,mHC , PCI la masse de carburant admise dans le moteur, la masse d'imbrûlés
en ﬁn de combustion et le pouvoir caloriﬁque inférieur du carburant connus.
L'énergie globale dissipée aux parois ∆Qth résulte de l'intégrale sur le cycle du terme
dQth
dt
,
dont le calcul est expliqué dans la section 4.1.1.
On peut alors transformer l'équation 4.2 :
(mcarb −mHC)PCI = −∆Wcycle −∆Qth (4.5)
Le paramètre cth est calculé par une méthode de dichotomie, de telle sorte que l'égalité 4.5
soit vériﬁée.
4.1.3 Diﬀérences entre analyse de combustion et simulation
Les modèles 0D monozone et multizones peuvent être utilisés de deux façons diﬀérentes :
 ils peuvent simuler un cycle moteur. La pression cylindre est alors une inconnue, et un
modèle de combustion est nécessaire pour calculer la loi de dégagement d'énergie et
fermer les équations des modèles. Les modèles 0D présentés au chapitre 3 sont utilisés
en mode simulation.
 ils peuvent faire de l'analyse de combustion. La pression cylindre devient une entrée,
mesurée expérimentalement, et la loi de dégagement d'énergie est une inconnue. Le
modèle monozone implémenté dans Simcyde est utilisé en mode analyse de combustion.
4.1.4 Utilisation des mesures expérimentales et des données fournies par
Simcyde dans nos modèles 0D
4.1.4.1 Les entrées de nos modèles
Les bases de données expérimentales fournissent certaines entrées de nos modèles :
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 Les masses d'air, de carburant et d'EGR présentes au RFA
 Les températures de parois, ﬁxées pour tout le cycle
 Les dimensions globales du moteur (alésage, course, angle du toit de culasse, longueur
de bielle, taux de compression)
L'outil Simcyde calcule également une entrée de nos modèles :
 Le paramètre de calibration relatif aux pertes thermiques pariétales cth
4.1.4.2 Les données de références utilisées pour la calibration
Les bases de données expérimentales fournissent la pression cylindre absolue. Cette donnée
sera utilisée dans le chapitre 5 pour comparer des cycles moteurs expérimentaux et simulés
par nos modèles.
Les bases de données constituées à partir de Simcyde, en mode analyse de combustion,
fournissent des lois de dégagement d'énergie, utilisées comme référence dans un objectif de
calibration de nos modèles.
4.2 Résolution numérique des équations des modèles 0D
4.2.1 Initialisation des variables du modèle à deux zones
Les équations diﬀérentielles du modèle à deux zones sont résolues à partir de l'angle
d'avance à l'allumage θAA. Le tableau 4.1 donne les valeurs utilisées pour initialiser chaque
variable du modèle à deux zones. Dans le tableau 4.1, k = air, carb, gb et l = air, carb.
Nous précisons que l'équation de conservation des masses (équations 3.47 à 3.51) est écrite
en nombre de moles, car les caractéristiques thermodynamiques des gaz, calculées par la
méthode de la section 3.2.2.2, sont des caractéristiques molaires. Nous ajoutons également
que, dans tous les modèles, le taux de GBR est supposé égal à 0 à l'allumage.
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Noms des variables Initialisation des variables
nombres de moles d'air, de carburant et
d'EGR dans la zone de gaz frais
composition des gaz au RFA, fournie par l'ex-
périmentation nkgf0
nombres de moles d'air, de carburant et
d'EGR entraînés dans la zone de trans-
port
nous supposons qu'à l'allumage, l'entraîne-
ment des gaz frais est nul
volume de la zone de gaz brûlés
volume d'une sphère, de rayon rflam0 =
0, 5mm [42], centrée sur la bougie d'allumage
et tronquée par la culasse en toit d'angle 2α :
Vb0 =
4
3
rflam0α
volume de la zone de gaz frais
Vgf0 = Vcyl0 − Vb0 , où Vcyl0 est le volume de
la chambre de combustion à l'allumage
nombres de moles d'air et de carburant
en réaction
nous supposons que les nombres de moles en
réaction sont inﬁnitésimaux :
nlreact0 = n
l
gf0
Vb0
Vgf0
nombres de moles d'air et de carburant
brûlés
nlb0 = 0
nombre de moles de gaz brûlés ngb0 = 0
pression cylindre
pression à l'allumage donnée par l'expérimen-
tation P0
température des gaz frais
nous appliquons la loi d'état des gaz parfaits
aux gaz frais
Tgf0 =
P0Vgf0
R
∑
k n
k
gf0
avec R la constante des gaz parfaits
température d'équilibre des gaz brûlés
nous appliquons la loi d'état des gaz parfaits
à la zone de gaz brûlés
Tgb0 =
P0Vb0
R(
∑
l n
l
react0
+ ngb0)
Table 4.1  Initialisation des variables de notre modèle à deux zones
La modélisation de la loi de dégagement d'énergie par le modèle à entraînement turbulent
[45] nécessite le calcul de l'intensité turbulente q
′
(voir chapitre 3, section 3.2.2.4). Cette
dernière est calculée par le modèle de turbulence de Poulos-Heywood [15], décrit au chapitre
3, section 3.2.2.5.
L'énergie cinétique turbulente k (en kg.m2s−2) est initialisée à l'allumage à partir de
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sa valeur k0, calculée par un modèle de turbulence 3D. Pour une turbulence homogène
isotrope, l'intensité turbulente q
′
0 est déduite directement de la formule 3.44.
4.2.2 Initialisation des variables du modèle à deux zones avec parois
Les équations diﬀérentielles du modèle à deux zones avec parois sont résolues à partir de
l'angle d'avance à l'allumage θAA. Le tableau 4.2 donne les valeurs utilisées pour initialiser
chaque variable du modèle à deux zones avec parois. Dans le tableau 4.2, k = air, carb, gb,
l = air, carb et g = pl, ip
Noms des variables Initialisation des variables
nombres de moles d'air, de carburant et
d'EGR dans la zone de gaz frais
composition des gaz au RFA, fournie par l'ex-
périmentation nkgf0
nombres de moles d'air, de carburant
et d'EGR entraînés dans les zones de
transport en propagation libre et en in-
teraction avec les parois
nous supposons qu'à l'allumage, l'entraîne-
ment des gaz frais est nul
volumes des zones de gaz brûlés en pro-
pagation libre et en interaction avec les
parois
La somme de ces deux volumes est le vo-
lume de ﬂamme Vb, qui à l'allumage, est cal-
culé analytiquement à partir d'un rayon de
ﬂamme rflam0 = 0, 5mm [42] :
Vb0 =
4
3
αr3flam0
Les volumes des zones de gaz brûlés
Vb,ip0 , Vb,pl0 sont alors initialisés de la façon
suivante :
Vb,pl0 = (1− cste)Vb0
Vb,ip0 = csteVb0
En faisant l'hypothèse qu'à l'allumage, la
zone en interaction avec les parois a un vo-
lume très faible : cste = 10−5
volume de la zone de gaz frais
Vgf0 = Vcyl0−
∑
g Vb,g0 , où Vcyl0 est le volume
de la chambre de combustion à l'allumage
nombres de moles d'air et de carburant
en réaction dans les zones de réaction
nous supposons que les nombres de moles en
réaction sont inﬁnitésimaux :
nlreact,g0 = n
l
gf0
Vb,g0
Vgf0
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nombres de moles d'air et de carburant
brûlés dans les zones de réaction
nlb,g0 = 0
nombres de moles de gaz brûlés en pro-
pagation libre et en interaction avec les
parois
ngb,g = 0
pression cylindre
pression cylindre à l'allumage, connue par
l'expérimentation P0
température des gaz frais
nous appliquons la loi d'état des gaz parfaits
aux gaz frais
Tgf0 =
P0Vgf0
R
∑
k n
k
gf0
avec R la constante des gaz parfaits
température d'équilibre des gaz brûlés
en propagation libre et en interaction
avec les parois
nous appliquons la loi d'état des gaz parfaits
à la zone de gaz brûlés
Tgb,g0 =
P0Vb,g0
R(
∑
l n
l
react,g0
+ ngb,g0)
Table 4.2  Initialisation des variables de notre modèle à deux zones avec parois
L'intensité turbulente q
′
est initialisée de la même façon que dans la section 4.2.1.
4.2.3 Initialisation des variables du modèle à deux zones à ﬂamme dis-
crétisée
Dans notre modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée, nous rappelons qu'à l'allumage,
le découpage de la ﬂamme correspond à celui du modèle à deux zones avec parois (voir
chapitre 3, section 3.4.3.1). Autrement dit, l'initialisation à l'allumage des variables du
modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée est la même que celle des variables du modèle à
deux zones avec parois, décrite à la section 4.2.2.
Le pas de discrétisation de la ﬂamme δθajout, correspondant à l'intervalle de temps pour
lequel une nouvelle zone de réaction est générée, est une entrée de notre modèle. C'est
en le faisant varier que le nombre de zones de réaction ﬁnal, discrétisant la ﬂamme, est
modiﬁé.
Quand une nouvelle zone de réaction est créée à un instant ﬁxé t + dt, par la méthode
décrite au chapitre 3 section 3.4.3.1, il faut ré-initialiser les variables caractérisant les
zones de réaction. Dans le cas où la ﬂamme est discrétisée en deux zones de réaction
indicées 1 et 2, le tableau 4.3 donne les valeurs des variables à l'instant t + dt. Nous
précisons que le mélange gazeux, constitué de réactifs et de gaz brûlés liés à la zone
de réaction en propagation libre (respectivement en interaction avec les parois) avant
discrétisation, est caractérisé par son volume Vb,pl (respectivement Vb,ip), son nombre de
moles nb,pl (respectivement nb,ip) et sa température Tgb,pl (respectivement Tgb,ip). Dans le
tableau 4.3, g = pl, ip
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Noms des variables Initialisation des variables
nombres de moles en réaction
dans les zones de réaction 1 et
2
nreact,g1(t+ dt) = nreact,g(t)
nreact,g2(t+ dt) = nreact,g(t+ dt)− nreact,g(t)
nombres de moles de gaz brû-
lés liés aux zones de réaction 1
et 2
ngb,g1(t+ dt) = ngb,g(t)
ngb,g2(t+ dt) = ngb,g(t+ dt)− ngb,g(t)
volumes des mélanges gazeux
constitués de réactifs et des
gaz brûlés liés aux zones en ré-
action 1 et 2
Vb,g1(t+ dt) =
nb,g(t)
nb,g(t+ dt)
Vb,g(t+ dt)
Vb,g2(t+ dt) = Vb,g(t+ dt)− Vb,g1(t+ dt)
températures d'équilibre des
gaz brûlés produits par les
zones en réaction 1 et 2
Tgb,g1(t+ dt) = Tgb,g2(t+ dt) = Tgb,g(t+ dt)
Table 4.3  Initialisation des variables de notre modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée
Dans la section suivante, les équations diﬀérentielles du modèle à deux zones à ﬂamme
discrétisée sont ré-écrites numériquement.
4.2.4 Discrétisation des équations du modèle à deux zones à ﬂamme
discrétisée
Le solveur utilisé pour intégrer les équations diﬀérentielles est un Euler explicite, à pas
d'intégration angulaire δθ = 10−3 ﬁxé. Le pas de temps δt est fonction du régime moteur
Nmot :
δt =
δθ
6Nmot
(4.6)
Dans le paragraphe 4.3.2.5, nous montrons que le pas angulaire δθ est assez ﬁn pour que
la méthode numérique converge.
Pour la suite, la ﬂamme est supposée discrétisée en N zones. La dernière zone en réaction
ajoutée, indicée N , est la plus proche des gaz frais. Les variables calculées à l'instant t sont
indicées n, celles calculées à t + dt sont indicées n + 1, les variables relatives à la zone i
(1 ≤ i ≤ N) sont indicées i.
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4.2.4.1 Calcul de la surface de ﬂamme réactive
Nous proposons un modèle de surface de ﬂamme à géométrie simpliﬁée, aﬁn de calculer
analytiquement la surface de ﬂamme réactive moyenne Surf et le volume de ﬂamme Vflam.
Ces derniers sont calculés à partir d'un rayon de ﬂamme rflam et d'une position de piston
dans la chambre de combustion hpist, égale à la distance séparant le piston de la culasse.
La ﬂamme est supposée être une sphère centrée sur la bougie d'allumage, située au milieu
d'une culasse en toit. La culasse en toit est supposée symétrique par rapport à l'axe du
cylindre. La chambre de combustion a une géométrie simpliﬁée : nous ne connaissons pas sa
topologie, mais nous disposons de ses dimensions globales (rayon de cylindre rchamb, demi-
angle de culasse α, hauteur et longueur du toit notées respectivement htoit, ltoit) visibles
sur la ﬁgure 4.1. Dans cette section, les formules de surface et volume de ﬂamme, selon la
position de la ﬂamme dans la chambre à un instant donné t, sont écrites.
Conﬁguration 1 : la ﬂamme est dans la culasse, rflamn < rchamb (voir ﬁgure 4.1)
La surface Surfn et le volume Vflamn de ﬂamme sont ceux d'une sphère, de rayon rflamn ,
tronquée par les deux plans de la culasse en toit formant un angle 2α :
Surfn = 4αr
2
flamn (4.7)
Vflamn =
4
3
αr3flamn (4.8)
Si α = pi, nous retrouvons les formules de surface et volume de sphère usuelles.
Figure 4.1  Surface d'une ﬂamme contenue dans la culasse
Conﬁguration 2 : la ﬂamme occupe entièrement la culasse et est tronquée par
la chemise, rflamn > ltoit et rflamn > rchamb (voir ﬁgure 4.2) Le volume de ﬂamme
Vflamn est la somme du volume de la culasse Vtoit et des volumes V1n et V2n :
Vflamn = Vtoit + V1n + V2n (4.9)
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avec V1n la portion volumique rectangulaire et V2n le volume de la calotte sphérique, visibles
sur la ﬁgure 4.2.
Dans la formule précédente :
V1n = pir
2
chamb(hn − htoit) (4.10)
V2n = pi(
2
3
r3flamn +
1
3
h3n − r2flamnhn) (4.11)
Vtoit =
4r3chamb
tan(α)
(
pi
4
− 1
3
) (4.12)
avec hn =
√
r2flamn − r2chamb.
La surface de ﬂamme Surfn s'exprime de la façon suivante :
Surfn = 2pirflamn(rflamn − hn) (4.13)
Figure 4.2  Surface d'une ﬂamme emplissant entièrement la culasse et tronquée par la
chemise
Conﬁguration 3 : la ﬂamme touche la tête du piston, rflamn > hpistn (voir ﬁgure
4.3) Nous calculons le volume Vcaln et la surface Scaln de la calotte sphérique tronquée
par la tête du piston :
Vcaln = pir
3
flamn(
2
3
− hpistn
rflamn
+
1
3
(
hpistn
rflamn
)3) (4.14)
Scaln = 2pirflamn(rflamn − hpistn) (4.15)
Le volume Vflamn (respectivement la surface Surfn) de ﬂamme est alors obtenu(e) en sous-
trayant sa valeur connue dans les conﬁgurations 1 ou 2 par le volume Vcaln (la surface
Scaln) de la calotte sphérique exprimé(e) ci-dessus :
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Vflamn = Vflamn − Vcaln (4.16)
Surfn = Surfn − Scaln (4.17)
Figure 4.3  Surface d'une ﬂamme tronquée par la tête du piston
Conﬁguration 4 : la ﬂamme n'occupe pas entièrement la culasse et est tronquée
par la chemise, rchamb < rflamn < ltoit Sur la ﬁgure 4.4 est représentée la position limite
de ﬂamme, localisée au point M1 (respectivement au point M2), pour laquelle la conﬁgu-
ration 1 (respectivement la conﬁguration 2) est toujours valable : il s'agit de la dernière
position de ﬂamme où celle-ci est uniquement tronquée par la culasse, avec rflam = rchamb
(respectivement la position de ﬂamme où celle-ci occupe pour la première fois entièrement
la culasse et est en contact avec la chemise, avec rflam = ltoit). Connaissant le volume de
ﬂamme Vlim1 et la surface de ﬂamme Slim1 , lorsque la ﬂamme est en M1 (respectivement
Vlim2 et Slim2 , lorsque la ﬂamme est en M2), les volume et surface de ﬂamme sont inter-
polés pour des positions de ﬂamme comprises entre M1 et M2. Diﬀérentes conﬁgurations
sont possibles :
 si rchamb < hpistn , le volume Vlim1 et la surface Slim1 s'expriment comme suit :
Vlim1 =
4
3
αr3chamb (4.18)
Slim1 = 4αr
2
chamb (4.19)
 si rchamb > hpistn , le volume Vlim1 et la surface Slim1 doivent être tronqués du volume
Vcallim1 et de la surface Scallim1 de la calotte sphérique en contact avec le piston :
Vlim1 =
4
3
αr3chamb − Vcallim1 (4.20)
Slim1 = 4αr
2
chamb − Scallim1 (4.21)
Le volume et la surface de la calotte sphérique Vcallim1 , Scallim1 sont déterminés par :
Vcallim1 = pir
3
chamb(
2
3
− hpistlim
rchamb
+
1
3
(
hpistlim
rchamb
)3) (4.22)
Scallim1 = 2pirchamb(rchamb − hpistlim) (4.23)
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Figure 4.4  Surface d'une ﬂamme n'occupant pas entièrement la culasse, et tronquée par
la chemise
avec hpistlim la position du piston lorsque la ﬂamme est en position M1.
 si ltoit < hpistn , le volume Vlim2 et la surface Slim2 s'expriment comme suit :
Vlim2 = Vtoit + pi(
2
3
l3toit +
1
3
h3toit − l2toithtoit) (4.24)
Slim2 = 2piltoit(ltoit − htoit) (4.25)
 si ltoit > hpistn , nous soustrayons aux volume Vlim2 et surface Slim2 les volume Vcallim2n
et surface Scallim2n de la calotte sphérique en contact avec le piston :
Vlim2 = Vtoit + pi(
2
3
l3toit +
1
3
h3toit − l2toithtoit)− Vcallim2n (4.26)
Slim2 = 2piltoit(ltoit − htoit)− Scallim2n (4.27)
(4.28)
avec
Vcallim2n
= pil3toit(
2
3
− hpistn
ltoit
+
1
3
(
hpistn
ltoit
)3) (4.29)
Scallim2n
= 2piltoit(ltoit − hpistn) (4.30)
Pour une ﬂamme située entre les deux positions M1 et M2, la surface Surfn et le volume
Vflamn de ﬂamme sont déduits par interpolation :
Vflamn = Vlim1 +
Vlim2 − Vlim1
ltoit − rchamb (rflamn − rchamb) (4.31)
Surfn = Slim1 +
Slim2 − Slim1
ltoit − rchamb (rflamn − rchamb) (4.32)
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Calcul du rayon de ﬂamme rflamn à partir du volume thermodynamique Vbn Le
volume de ﬂamme Vb est calculé par le modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée, comme
la somme des volumes des N mélanges gazeux, constitués de réactifs et de gaz brûlés, liés
respectivement aux N zones de réaction en propagation libre et en interaction avec les
parois. Il est une entrée de notre modèle de surface de ﬂamme, permettant de déterminer
le rayon de ﬂamme rflam.
En eﬀet, comme nous l'avons détaillé précédemment, des expressions analytiques de volume
de ﬂamme Vflam, fonctions de rflam et de hpist, sont établies pour des positions de ﬂamme
particulières. A un instant donné, le rayon de ﬂamme peut alors être exprimé en fonction
du volume de ﬂamme et de la position du piston, pour une conﬁguration c (c = 1, .., 4)
quelconque :
rflamn = fc(Vflamn , hpistn) (4.33)
Comme Vflamn = Vbn , le rayon de ﬂamme rflamn est alors calculé, pour une conﬁguration
c, en posant :
rflamn = fc(Vbn , hpistn) (4.34)
Des tests, vériﬁant l'appartenance de rflamn aux domaines de déﬁnition des diﬀérentes
conﬁgurations de ﬂamme, sont eﬀectués. Selon la valeur de rflamn , la surface de ﬂamme
Surfn est calculée par la formule relative à la conﬁguration de ﬂamme correcte.
4.2.4.2 Discrétisation de l'équation de conservation de la masse, écrite en
nombres de moles
Les nombres de moles nkgf des composants k (k = air, carb, gb) dans la zone de gaz frais
sont calculés comme suit :
(nkgf )n+1 = (n
k
gf )n + δt(
dnkgf
dt
)n (4.35)
(
dnkgf
dt
)n = −(dn
k
e
dt
)n (4.36)
avec (
dnke
dt
)n calculé à partir de l'équation 3.52, écrite en nombre de moles. La surface de
ﬂamme Surf , intervenant dans l'équation 3.52, est calculée comme dans la section 4.2.4.1.
Le nombre de moles total ngf de gaz frais vaut alors :
(ngf )n+1 =
∑
k
(nkgf )n+1 (4.37)
Les nombres de moles nlreact,pli des composants l (l = air, carb) en réaction et le nombre de
moles ngb,pli de gaz brûlés liés à la i
eme zone en réaction en propagation libre sont calculés
comme suit :
(nlreact,pli)n+1 = (n
l
react,pli
)n + δt(
dnlreact,pli
dt
)n (4.38)
(ngb,pli)n+1 = (ngb,pli)n + δt(
dngb,pli
dt
)n (4.39)
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avec (
dnlreact,pli
dt
)n calculé à partir de l'équation 3.48 écrite en nombre de moles, et
(
dngb,pli
dt
)n calculé à partir de l'équation 3.49 écrite en nombre de moles, appliquées à la
ieme zone de réaction en propagation libre. Nous précisons que, pour les j (1 ≤ j ≤ N − 1)
zones de réaction en propagation libre, le terme lié à l'entraînement, intervenant dans les
équations 3.48 et 3.49, est nul.
Le nombre de moles total nb,pli du mélange gazeux, constitué de réactifs et de gaz brûlés,
lié à la ieme zone de réaction en propagation libre vaut alors :
(nb,pli)n+1 =
∑
l
(nlreact,pli)n+1 + (ngb,pli)n+1 (4.40)
Les nombres de moles nlreact,ipi des composants l (l = air, carb) en réaction et le nombre
de moles ngb,ipi de gaz brûlés liés à la i
eme zone en réaction en interaction avec les parois
sont calculés par des équations de même nature que celles écrites un peu plus haut.
4.2.4.3 Discrétisation de la pression, de la température de la zone de gaz frais
et des températures d'équilibre des N zones de réaction
La pression cylindre P est calculée comme suit :
Pn+1 = Pn + δt(
dP
dt
)n (4.41)
avec (
dP
dt
)n obtenu à partir de l'équation de conservation de l'énergie appliquée à
l'ensemble des gaz dans la chambre de combustion et des expressions des dérivées en
température données plus bas.
La température des gaz frais Tgf s'exprime comme suit :
(Tgf )n+1 = (Tgf )n + δt(
dTgf
dt
)n (4.42)
avec (
dTgf
dt
)n calculé à partir de la loi d'état des gaz parfaits diﬀérenciée et de l'équation
de conservation de l'énergie appliquées à la zone de gaz frais.
Les températures d'équilibre de gaz brûlés produits dans les ieme zones en réaction en
propagation libre et en interaction avec les parois sont calculées comme suit :
(Tgb,pli)n+1 = (Tgb,pli)n + δt(
dTgb,pli
dt
)n (4.43)
(Tgb,ipi)n+1 = (Tgb,ipi)n + δt(
dTgb,ipi
dt
)n (4.44)
avec (
dTgb,pli
dt
)n, (
dTgb,ipi
dt
)n les dérivées des températures d'équilibre de gaz brûlés, établies
à partir des lois d'état des gaz parfaits diﬀérenciées et des équations de conservation des
énergies appliquées aux mélanges gazeux, constitués de réactifs et de gaz brûlés, liés aux
ieme zones en réaction en propagation libre et en interaction avec les parois.
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4.2.4.4 Calcul des volumes
Le volume Vb,pli du mélange gazeux, constitué de réactifs et de gaz brûlés, lié à la i
eme
zone en réaction en propagation libre, se calcule à partir de la loi d'état des gaz parfaits
appliquée à ce mélange gazeux :
(Vb,pli)n+1 =
(nb,pli)n+1R(Tgb,pli)n+1
Pn+1
(4.45)
Le volume Vb,ipi du mélange gazeux, constitué de réactifs et de gaz brûlés, lié à la i
eme
zone en réaction en interaction avec les parois, se calcule à partir de la loi d'état des gaz
parfaits appliquée à ce mélange gazeux. Cette équation, de même nature que l'équation
4.45, n'est pas écrite ici.
Le volume des gaz frais est déduit de l'équation sur le volume, appliquée à la chambre de
combustion :
(Vgf )n+1 = (Vcyl)n+1 −
∑
i
(Vb,pli)n+1 −
∑
i
(Vb,ipi)n+1 (4.46)
4.2.5 Méthode de calibration des paramètres
La calibration des modèles à deux zones, à deux zones avec parois, et à deux zones à ﬂamme
discrétisée, s'eﬀectue par comparaison des lois de dégagement d'énergie calculées par nos
modèles et par Simcyde.
Soit Qcomb(t) la loi de dégagement d'énergie calculée par nos modèles à l'instant t. Elle est
fonction de deux paramètres :
 cτ , relatif au temps caractéristique de la combustion (voir équation 3.56)
 kcomb, relatif à la vitesse d'entraînement des gaz frais dans la ﬂamme (voir équation 3.53)
La loi de dégagement d'énergie calculée par Simcyde à l'instant t est notée Qexp(t).
Sur la phase de combustion, l'erreur quadratique moyenne (EQM) sur la loi de dégagement
d'énergie s'écrit :
EQM =
√√√√ 1
Npoints
t=tf∑
t=tAA
(Qcomb(t)−Qexp(t))2 (4.47)
où tAA, tf sont respectivement l'instant d'allumage et l'instant de ﬁn de combustion, pour
lequel tous les gaz frais ont brûlé. Le nombre de points considérés sur la phase de combus-
tion est Npoints. Pour la suite, nous notons EQM = f(cτ , kcomb).
La méthode de calibration implémentée est une méthode de recherche d'un minimum de la
fonction f , et des paramètres cτ , kcomb relatifs à ce minimum. Elle permet de se recaler à
une loi de dégagement d'énergie mais n'a pas pour vocation de trouver le minimum global
de f . Le détail de l'implémentation de cette méthode est donné dans les lignes qui suivent.
Soit cτ ∈ I1 et kcomb ∈ I2, avec I1 = [cτinf , cτsup ], I2 = [kcombinf , kcombsup ] et
cτinf cτsup kcombinf kcombsup δcτ δkcomb
0,2 7 1 9 0,5 0,5
Table 4.4  Initialisation de la méthode de recherche du minimum de l'EQM
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Les intervalles I1 et I2 sont balayés, avec les pas de temps δcτ , δkcomb , et f est calculée pour
toutes les combinaisons de paramètres. Un maillage de surface de f est ainsi construit. Un
premier couple solution kcomb0 , cτ0 , minimisant f , est trouvé sur ce maillage (voir ﬁgure
4.5).
Nous cherchons maintenant à encadrer la solution dans la maille D. Les valeurs de f sont
Figure 4.5  Balayage d'initialisation de la méthode de recherche du minimum
calculées en 8 points de la maille D, encadrant le point initial kcomb0 , cτ0 . Le minimum
de f est recherché parmi ces neuf valeurs (voir ﬁgure 4.6). Si le couple de paramètres
minimisant f reste inchangé, une méthode de dichotomie, permettant de converger avec
une précision de 10−3 vers le point optimal, est appliquée (en rouge sur la ﬁgure 4.6). Si le
point minimisant f est modiﬁé, le processus est itéré en partant du nouveau point trouvé
(en noir sur la ﬁgure 4.6).
Une schématisation de la méthode est proposée sur la ﬁgure 4.7.
4.3 Analyse des résultats issus des modèles 0D
Dans cette section, les résultats de simulations sont analysés, pour chaque modèle proposé.
Nous cherchons en outre à mettre en relief :
 la modélisation correcte de la combustion par le modèle à entraînement turbulent
 les eﬀets des parois sur la production de gaz brûlés, avec le modèle à deux zones avec
parois
 la modélisation de gradients de nombres de moles de réactifs et de température dans la
ﬂamme, avec le modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée
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Figure 4.6  Recherche du minimum de f dans la maille D
Figure 4.7  Schéma de la méthode de calibration
Les diﬀérents termes d'énergie, intervenant dans l'équation diﬀérentielle de la température
d'équilibre des gaz brûlés, sont également présentés. Nous souhaitons voir quel terme joue
un rôle prépondérant.
4.3.1 Tableau de points de fonctionnement
Le moteur testé est un trois cylindres suralimenté. Les caractéristiques géométriques de ce
moteur sont regroupées dans le tableau 4.5.
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Alésage 72,2 mm
Course 73,2 mm
Longueur de Bielle 132,5 mm
Taux de compression 9,45
Demi-angle de culasse 74 deg
Pouvoir Caloriﬁque Inférieur 42300 kJ/kg
Table 4.5  Caractéristiques du moteur testé
Les diﬀérents points de fonctionnement pour lesquels les courbes de résultats sont étudiées
sont détaillés dans le tableau 4.6. Les points de fonctionnements, numérotés de 1 à 4, sont
caractérisés par leurs régimes (2000, 3000, 4000 tour/min) et leurs pressions moyennes
indiquées (3, 7, 20 bars).
Point 1 Point 2 Point 3 Point 4
2000, 3 2000, 7 3000, 7 4000, 20
Point d'optimisa-
tion de consom-
mation
Point autoroute
(fonctionnement
moteur sur longue
distance)
Point autoroute
(fonctionnement
moteur sur longue
distance)
Point perfor-
mance (dimen-
sionnement des
pièces)
Table 4.6  Points de fonctionnement étudiés
Dans les lignes qui suivent, les résultats des modèles proposés sont analysés pour le point
1. Pour faciliter la lecture, les résultats pour les points 2, 3 et 4 ne sont pas présentés dans
le mémoire. Nous avons cependant vériﬁé qu'ils avaient un comportement identique à ceux
du point 1.
4.3.2 Visualisation des courbes de résultats du modèle à deux zones
4.3.2.1 Dérivées de nombres de moles dans la zone de gaz frais
Par déﬁnition, les dérivées des nombres de moles d'air, de carburant et d'EGR dans
la zone de gaz frais varient dans le sens opposé aux débits molaires entraînés d'air, de
carburant et d'EGR (voir ﬁgure 4.8).
La ﬁgure 4.9 montre que les débits molaires d'air et de carburant entraînés à travers
la surface de ﬂamme Surf varient de la même façon que cette dernière. A partir de
θ = 364 deg, les débits molaires entraînés et la surface de ﬂamme diminuent linéairement
sur 1 deg, puis s'annulent.
4.3.2.2 Allure de la surface de ﬂamme Surf
Dans cette section, l'allure de la surface de ﬂamme Surf , calculée par notre modèle de
surface de ﬂamme à géométrie simpliﬁée, est analysée. Nous rappelons les diﬀérentes
conﬁgurations possibles de ﬂamme, ainsi que les formules de surface de ﬂamme relatives à
ces conﬁgurations, établies à la section 4.2.4.1.
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Figure 4.8  Dérivées des nombres de moles d'air et de carburant dans la zones de gaz
frais et débits molaires entraînés d'air et de carburant
 Conﬁguration 1 (rflam < rchamb) : Surf1 (voir équation 4.7)
 Conﬁguration 2 (rflam > ltoit et rflam > rchamb) : Surf2 (voir équation 4.13)
 Conﬁguration 3 (rflam > hpist) :
 couplée à la conﬁguration 1 : Surf3 = Surf1 − Scal
 couplée à la conﬁguration 2 : Surf32 = Surf2 − Scal avec Scal calculée à partir de
l'équation 4.15
 Conﬁguration 4 (rchamb < rflam < ltoit) : Surf4 . Si rchamb > hpist ou ltoit > hpist,
conﬁguration 4 couplée à la conﬁguration 3 : Surf34 (voir équation 4.32)
Sur le graphe 4.10, la sortie Surf du modèle de surface de ﬂamme à géométrie simpliﬁée
est représentée. Nous traçons sur ce même graphe le rayon de ﬂamme rflam et diﬀérentes
dimensions caractéristiques du moteur : le rayon de chambre rchamb, la position du piston
hpist, la longueur du toit ltoit. Lorsque rflam devient supérieur à ces dimensions, la surface
de ﬂamme Surf subit des modiﬁcations :
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Figure 4.9  Débits molaires entraînés d'air et de carburant, et surface de ﬂamme
 à partir de θ = 352 deg, rflam > hpist : la surface de ﬂamme augmente toujours mais
moins rapidement que pour θ < 352 deg. La ﬂamme est dans la conﬁguration 1 couplée
à la conﬁguration 3, et l'expression de la surface de ﬂamme devient égale à Surf3 .
 à partir de θ = 364 deg, rchamb < rflam < ltoit : la surface de ﬂamme diminue linéairement
sur 1 deg. La ﬂamme est dans la conﬁguration 4. De plus, ltoit > hpist et rchamb > hpist,
les conﬁgurations 4 et 3 sont donc couplées et Surf = Surf34 .
 à partir de θ = 365 deg, rflam > ltoit : la surface de ﬂamme est presque nulle. La ﬂamme
est dans la conﬁguration 2 couplée à la conﬁguration 3. L'expression de la surface de
ﬂamme est Surf = Surf32
 pour θ > 365, 7 deg, le rayon de ﬂamme n'est plus calculé et Surf = 0. Une des hypo-
thèses du modèle de surface de ﬂamme à géométrie simpliﬁée est que, lorsque le volume
de ﬂamme Vb est égal au volume de chambre de combustion Vcyl, la ﬂamme emplit tota-
lement la chambre de combustion et la surface de ﬂamme est entièrement tronquée par
les parois du moteur. La ﬁgure 4.11 montre bien que, lorsque Vb = Vcyl, la surface de
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ﬂamme réactive est quasi-nulle.
Figure 4.10  Evolution de la surface et du rayon de ﬂamme
Figure 4.11  Tracés de la surface de ﬂamme, du volume de ﬂamme Vb et du volume de
chambre de combustion
4.3.2.3 Dérivées des nombres de moles en réaction
Les dérivées des nombres de moles d'air et de carburant, dans la zone de gaz brûlés, sont
tracées sur la ﬁgure 4.12. Les dérivées des nombres de moles d'air et de carburant en
réaction
dnlreact
dt
(l = air, carb) sont déterminées à partir des débits molaires d'air et de
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carburant entraînés
dnle
dt
, et des dérivées de nombres de moles d'air et de carburant brûlés
dnlb
dt
(voir équation 3.55 écrite en nombre de moles).
A partir de θ = 364 deg,
dnle
dt
diminuent linéairement, du fait de la réduction linéaire de la
surface de ﬂamme tronquée par les parois du moteur (voir sections 4.3.2.1 et 4.3.2.2). Les
dérivées
dnlreact
dt
décroissent, puis deviennent négatives, lorsque les eﬀets de l'entraînement
des gaz frais sont inférieurs à ceux de la combustion. A partir de θ = 365, 7 deg, les débits
molaires entraînés sont nuls et les dérivées des nombres de moles en réaction sont calculées
uniquement à partir des dérivées des nombres de moles brûlés.
Figure 4.12  Dérivées des nombres de moles d'air et de carburant dans la zone de gaz
brûlés
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4.3.2.4 Nombres de moles d'air, de carburant, de gaz brûlés dans les zones de
gaz frais et de gaz brûlés
Nombres de moles d'air, de carburant et de gaz brûlés dans la zone de gaz
frais Sur la ﬁgure 4.13, les nombres de moles d'air, de carburant et d'EGR dans la zone
de gaz frais sont représentés. Sur ce même graphe, la surface de ﬂamme Surf est également
visualisée. Les nombres de moles d'air, de carburant et d'EGR dans la zone de gaz frais
s'annulent bien au même instant que la surface de ﬂamme : ceci conﬁrme que la surface de
ﬂamme réactive Surf est bien entièrement tronquée par les parois du moteur lorsqu'il n'y
a plus de gaz frais.
Figure 4.13  Nombres de moles d'air, de carburant et d'EGR dans la zone de gaz frais
Nombres de moles d'air et de carburant en réaction dans la zone de gaz brûlés
Sur la ﬁgure 4.14, les nombres de moles d'air entraîné, en réaction et brûlé, sont représen-
tés. Les nombres de moles entraîné, en réaction et brûlé, de carburant ont la même allure
et ne sont pas visualisés ici.
Le nombre de moles d'air entraîné augmente jusqu'à atteindre une valeur égale au
nombre de moles d'air initialement admis dans la chambre de combustion. A partir de
θ = 365, 7 deg, le nombre de moles entraîné devient nul, car il n'y a plus de zone de gaz
frais : seules la disparition de l'air et du carburant en réaction et la production de gaz
brûlés en conséquence sont alors modélisées.
L'écart entre les nombres de moles entraîné et brûlé dépend du temps caractéristique de
combustion τ , introduit au chapitre 3, section 3.4.1.1, qui est le temps mis par la quantité
de gaz frais entraînée à se transformer en gaz brûlés.
4.3.2.5 Convergence de la méthode numérique
Les équations diﬀérentielles des modèles sont intégrées avec une méthode numérique Euler
explicite. Le pas angulaire est ﬁxé à δθ = 10−3. Le pas de temps δt est fonction du régime
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Figure 4.14  Nombres de moles d'air entraîné, en réaction et brûlé
moteur Nmot (voir équation 4.6). Nous souhaitons montrer que le pas angulaire δθ choisi
permet la convergence de la méthode numérique. La démonstration est faite pour le point
1 au régime 2000tr/min.
Pour un régime moteur faible, nous cherchons la valeur maximale du pas angulaire δθ
permettant la convergence de la méthode numérique. Lorsque le régime moteur Nmot
augmente, à δθ ﬁxé, le pas de temps δt est réduit (voir équation 4.6) et les calculs sont
donc plus précis.
Dans un premier temps, le débit molaire d'air entraîné, calculé pour δθ = 10−3, 10−4 et
10−5, est tracé sur la ﬁgure 4.15. Le débit molaire d'air entraîné est invariant, même après
division du pas angulaire par 100.
Dans un deuxième temps, l'évolution de la température d'équilibre des gaz brûlés est
représentée, pour δθ = 10−3, 10−4 et 10−5, sur la ﬁgure 4.16
Les températures sont identiques quelque soit le pas angulaire. Le pas angulaire δθ = 10−3
est donc assez ﬁn pour que la méthode numérique converge.
4.3.2.6 Calcul de la dérivée de température d'équilibre des gaz brûlés
La dérivée de la température des gaz brûlés à l'équilibre Tgb est obtenue à partir de l'équa-
tion de conservation de l'énergie et de la loi d'état des gaz parfaits appliquées à la zone
de gaz brûlés. Diﬀérents termes énergétiques, intervenant dans le calcul de la dérivée de
température, sont distingués :
 −(∑l=air,carb dnlreactdt U lgb + dngbdt Ugbgb ) est lié à la combustion, avec dnlreactdt , dngbdt les déri-
vées des nombres de moles en réaction et de gaz brûlés, et Ukgb l'énergie interne molaire
du composant k (k = air, carb, gb) dans la zone de gaz brûlé. En eﬀet, ce terme énergé-
tique contient le terme
dQcomb
dt
= Hairgb
dnairb
dt
−Hgbgb
dngbp
dt
+Hcarbgb
dncarbb
dt
, avec
dnlb
dt
,
dngbp
dt
les dérivées des nombres de moles d'air et de carburant brûlés, et la dérivée de nombre
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Figure 4.15  Comparaison du débit molaire d'air entraîné calculé avec un pas angulaire
égal à δθ = 10−3, 10−4 et 10−5
Figure 4.16  Comparaison de la température d'équilibre de gaz brûlés calculée avec un
pas angulaire égal à δθ = 10−3, 10−4 et 10−5
de moles de gaz brûlés produit

∑
k
dnke
dt
Hkgf est le terme lié au transport des gaz frais dans la ﬂamme, avec
dnke
dt
le
débit molaire entraîné du composant k dans la ﬂamme, et Hkgf l'enthalpie molaire du
composant k (k = air, carb, gb) dans la zone de gaz frais
 Vb
dP
dt
est lié à la variation de la pression P dans la chambre, avec Vb le volume de la
zone de gaz brûlés
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
dQgbth
dt
correspond aux pertes thermiques pariétales
Nous traçons sur la ﬁgure 4.17 ces diﬀérents termes énergétiques.
Figure 4.17  Termes énergétiques intervenant dans la dérivée de température des gaz
brûlés à l'équilibre Tgb
Le terme lié au transport des gaz frais dans la ﬂamme a un poids négligeable par rapport
aux autres termes. Le terme qui semble jouer un rôle majeur est celui lié à la combustion.
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4.3.2.7 Calcul du temps caractéristique de combustion et de l'énergie ciné-
tique turbulente
Sur la ﬁgure 4.18 est représenté le temps caractéristique de combustion τ en fonction de
l'angle vilebrequin. On constate que, au cours du cycle, le temps caractéristique diminue.
En eﬀet, plus la température cylindre augmente pendant la combustion, plus cette dernière
est accélérée.
Figure 4.18  Temps caractéristique de combustion
Sur la ﬁgure 4.19 est représentée l'intensité turbulente q
′
en fonction de l'angle vilebrequin.
La diminution au cours du cycle de l'intensité turbulente est liée à la dissipation visqueuse.
.
Figure 4.19  Intensité turbulente
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4.3.2.8 Calcul de la loi de dégagement d'énergie
La loi de dégagement d'énergie
dQcomb
dt
est calculée par la formule suivante :
dQcomb
dt
= Hairgb
dnairb
dt
−Hgbgb
dngbp
dt
+Hcarbgb
dncarbb
dt
(4.48)
avec Hkgb (k = air, carb, gb) l'enthalpie molaire du composant k, calculée à partir de la
température des gaz brûlés Tgb, et
dnairb
dt
,
dncarbb
dt
,
dngbp
dt
les vitesses molaires de combustion.
4.3.3 Visualisation des courbes de résultats du modèle à deux zones avec
parois
4.3.3.1 Nombres de moles d'air et de carburant en réaction
Sur la ﬁgure 4.20, les nombres de moles d'air entraîné, en réaction et brûlé, dans les portions
de ﬂamme en propagation libre (en haut), et en interaction avec les parois (en bas), sont
représentés. Les nombres de moles de carburant ont la même allure et ne sont pas visualisés
ici.
Les nombres de moles d'air, relatifs aux portions de ﬂamme en propagation libre et en
interaction avec les parois, ont des allures semblables à ceux relatifs à la zone de gaz brûlés
du modèle à deux zones (voir ﬁgure 4.14). Les commentaires de la section 4.3.2.4 sont
donc valables ici. Nous constatons également que, jusqu'à θ = 365 deg, les nombres de
moles d'air entraînés dans la portion de ﬂamme en propagation libre sont plus importants
que ceux entraînés dans la portion de ﬂamme en interaction avec les parois. A partir de
θ = 365 deg, les nombres de moles entraînés sont équivalents dans les deux portions de
ﬂamme. Ce résultat est cohérent avec la modélisation des débits massiques entraînés dans
les portions de ﬂamme en propagation libre et en interaction avec les parois, décrite au
chapitre 3, section 3.4.2.1.
4.3.3.2 Eﬀets des parois sur la production de gaz brûlés
Sur la ﬁgure 4.21, l'évolution du ratio de distribution de masse d'air entraîné reair , déﬁni
par l'équation 3.57, est représentée pendant la phase de combustion. Ce ratio croît avec
le rayon de ﬂamme rflam. Il contrôle directement l'alimentation en réactifs de la portion
de ﬂamme en interaction avec les parois (voir équation 3.59). Autrement dit, au fur et à
mesure que la ﬂamme avance dans la chambre de combustion, l'alimentation en réactifs
de la zone en interaction avec les parois est favorisée par rapport à celle de la zone en
propagation libre.
Ceci est conﬁrmé par la ﬁgure 4.23, sur laquelle nous comparons les nombres de moles d'air
en réaction dans les zones de réaction en propagation libre et en interaction avec les parois.
Dans un premier temps, l'entraînement de gaz frais étant moins important dans la portion
de ﬂamme en interaction avec les parois, le nombre de moles d'air en réaction y est moins
élevé. A partir de θ = 365deg, les nombres de moles entraînés dans les deux portions de
ﬂamme sont équivalents : le nombre de moles d'air en réaction devient plus important dans
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Figure 4.20  Nombres de moles d'air entraîné, en réaction et brûlé, dans les portions de
ﬂamme en propagation libre (en haut) ; en interaction avec les parois (en bas)
la zone de réaction en interaction avec les parois que dans la zone en propagation libre.
En eﬀet, dans la portion de ﬂamme en propagation libre, le gain en nombre de moles, lié
à l'entraînement, devient inférieur à la perte en nombre de moles, liée à la combustion, à
partir de θ = 361, 5 deg. Ceci n'arrive qu'à partir de θ = 366 deg dans la portion de ﬂamme
en interaction avec les parois (voir ﬁgure 4.22).
La ﬁgure 4.23 met également en relief le fait que les nombres de moles de réactifs sont plus
importants dans la zone à proximité des parois lorsque 20% de gaz brûlés est produit dans
la chambre de combustion.
Sur la ﬁgure 4.24, les nombres de moles de gaz brûlés, produits respectivement par les
zones de réaction en propagation libre et en interaction avec les parois, sont comparés. La
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Figure 4.21  Evolution du ratio de distribution de masse d'air entraîné
Figure 4.22  Comparaison des dérivées des nombres de moles d'air entraînés, en réaction
et brûlés dans les portions de ﬂamme en propagation libre et en interaction avec les parois
production de gaz brûlés est plus lente dans la zone en interaction avec les parois que dans
la zone en propagation libre. Ce ralentissement est dû à deux phénomènes :
1. la zone de réaction en interaction avec les parois a une température plus faible que la
zone de réaction en propagation libre. Le temps caractéristique de combustion dans
la zone en interaction avec les parois est donc plus important que celui de la zone en
propagation libre
2. jusqu'à θ = 365 deg, les nombres de moles en réaction dans la portion de ﬂamme en
interaction avec les parois sont moins importants que dans la portion en propagation
libre.
Nous cherchons à quantiﬁer les eﬀets de ces deux phénomènes sur le ralentissement de la
production de gaz brûlés dans la zone en interaction avec les parois.
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Figure 4.23  Comparaison des nombres de moles de réactifs dans les zones de réaction
en propagation libre et en interaction avec les parois
Figure 4.24  Nombres de moles de gaz brûlés produits par les zones de réaction en
propagation libre et en interaction avec les parois
Dans un premier temps, les températures d'équilibre des gaz brûlés en propagation libre
Tgb,pl et en interaction avec les parois Tgb,ip sont tracées sur la ﬁgure 4.25, lorsque les parois
sont adiabatiques (en haut) et non adiabatiques (en bas). Pour des parois adiabatiques
(respectivement non adiabatiques), les températures d'équilibre de gaz brûlés sont égales
(respectivement les pertes thermiques pariétales créent un gradient thermique au voisinage
des parois et la température des gaz brûlés en interaction avec les parois est plus faible).
D'ailleurs, le gradient de température devient plus important quand les pertes thermiques
pariétales
dQgb,ipth
dt
sont maximales.
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Figure 4.25  Températures d'équilibre de gaz brûlés avec des parois adiabatiques (en
haut) et non adiabatiques(en bas)
Dans un second temps, les nombres de moles de gaz brûlés, produits dans les zones de
réaction en propagation libre et en interaction avec les parois, sont tracés sur la ﬁgure 4.26,
respectivement lorsque les parois sont adiabatiques et non adiabatiques. Les deux courbes
représentatives de la production de gaz brûlés dans la zone de réaction en propagation
libre, avec parois adiabatiques et non adiabatiques, sont superposées. Cela conﬁrme que
les pertes thermiques pariétales n'ont pas d'eﬀet sur la production de gaz brûlés dans la
portion de ﬂamme en propagation libre. La production de gaz brûlés est ralentie dans la
zone de réaction en interaction avec les parois jusqu'à θ = 365 deg, que les parois soient
adiabatiques ou non. Ce ralentissement est dû au modèle de combustion : ce dernier génère,
jusqu'à θ = 365 deg, une alimentation en réactifs moins importante dans la portion de
ﬂamme au voisinage des parois. A partir de θ = 365 deg, les nombres de moles en réaction
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sont plus importants dans la portion de ﬂamme en interaction avec les parois. Quand les
parois sont adiabatiques, le ralentissement de la production de gaz brûlés dans la zone en
interaction avec les parois devient moins signiﬁcatif pour θ > 370 deg. En revanche, quand
les parois sont non adiabatiques, la production de gaz brûlés dans la zone en interaction
avec les parois reste bien ralentie, notamment pour θ > 370 deg. Le tracé sur la ﬁgure 4.27
des vitesses molaires de combustion dans la zone de réaction en interaction avec des parois
adiabatiques et non adiabatiques, conﬁrme également ce résultat.
Les pertes thermiques pariétales jouent donc un rôle majeur dans ce ralentissement.
Figure 4.26  Comparaison des nombres de moles de gaz brûlés produits par les zones de
réaction en propagation libre et en interaction avec les parois, pour des parois adiabatiques
et non adiabatiques
4.3.3.3 Calcul des dérivées de température d'équilibre des gaz brûlés en pro-
pagation libre et en interaction avec les parois
Les dérivées des températures des gaz brûlés en propagation libre et en interaction avec
les parois Tgb,pl, Tgb,ip sont obtenues à partir des équations de conservation de l'énergie
et des lois d'état des gaz parfaits diﬀérenciées, appliquées aux zones de gaz brûlés en
propagation libre et en interaction avec les parois . Nous précisons que le terme
dQlim
dt
a
été remplacé par son expression établie dans la section 3.4.2.4.
Diﬀérents termes énergétiques, intervenant dans les dérivées de températures de gaz brûlés,
sont distingués :
 le terme lié à la combustion dans le cylindre, de même nature que le terme lié à la
combustion explicité dans la section 4.3.2.6
 le terme lié au transport de gaz frais dans la ﬂamme, dont l'expression est donnée dans
la section 4.3.2.6

dP
dt
(Vb,ip+Vb,pl) est un terme lié à la variation de pression P dans la chambre de combus-
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Figure 4.27  Comparaison des vitesses molaires de combustion dans la zone de réaction
en interaction avec les parois, pour des parois adiabatiques et non adiabatiques
tion, avec Vb,pl (respectivement Vb,ip) le volume de la zone de gaz brûlés en propagation
libre (respectivement en interaction avec les parois)

dQ23
dt
,
dQgb,ipth
dt
sont respectivement le terme de transfert de chaleur entre les gaz en
propagation libre et en interaction avec les parois, et les pertes thermiques pariétales
Chacun de ces termes énergétiques est tracé sur la ﬁgure 4.28.
Comme pour le modèle à deux zones, le terme jouant un rôle majeur dans le calcul des
dérivées de températures est celui lié à la combustion. Les termes liés au transport de gaz
frais dans la ﬂamme et au transfert de chaleur entre les deux zones de gaz brûlés, ont un
poids négligeable. Les deux dérivées de températures sont donc liées majoritairement à
l'énergie dégagée par la combustion dans la chambre, et l'écart en température est généré
par les pertes thermiques pariétales.
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Figure 4.28  Termes énergétiques liés à la dérivée de température d'équilibre des gaz
brûlés en propagation libre (en haut) ; en interaction avec les parois (en bas)
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4.3.3.4 Calcul de la loi de dégagement d'énergie
La loi de dégagement d'énergie
dQcomb,pl
dt
(respectivement
dQcomb,ip
dt
), relative à la portion
de ﬂamme en propagation libre (respectivement en interaction avec les parois), est calculée
à partir de la formule 4.48 appliquée à la zone de réaction en propagation libre (respecti-
vement en interaction avec les parois). Dans l'équation 4.48, les enthalpies molaires et les
vitesses molaires de combustion sont relatives à la zone de réaction en propagation libre
(respectivement en interaction avec les parois).
L'énergie
dQcomb
dt
dégagée par la combustion dans le cylindre vaut alors :
dQcomb
dt
=
dQcomb,ip
dt
+
dQcomb,pl
dt
(4.49)
De la même façon, le nombre de moles de gaz brûlés total ngb correspond à la somme
des nombres de moles de gaz brûlés ngb,pl, ngb,ip respectivement en propagation libre et en
interaction avec les parois :
ngb = ngb,pl + ngb,ip (4.50)
4.3.4 Visualisation des courbes de résultats du modèle à deux zones à
ﬂamme discrétisée
Pour notre étude, nous choisissons de découper la ﬂamme tous les 9 degrés vilebrequin :
la ﬂamme est discrétisée au ﬁnal en 3 zones en réaction, chacune scindée en une zone en
interaction avec les parois et une zone en propagation libre. Dans cette section, les zones
en réaction sont numérotées de 1 (pour la zone la plus ancienne) à 3 (pour la dernière zone
formée).
4.3.4.1 Nombres de moles d'air et de carburant dans les trois zones en réaction
en propagation libre et en interaction avec les parois
Sur la ﬁgure 4.29, les nombres de moles d'air entraîné, en réaction et brûlé, dans les zones
en réaction en propagation libre, sont tracés. Les nombres de moles d'air dans les zones
en réaction en interaction avec les parois ont un comportement identique et ne sont pas
visualisés ici.
L'angle d'allumage est ﬁxé à θAA = 345 deg. Pour θ < 354 deg, la ﬂamme est constituée
d'une unique zone en réaction, dans laquelle sont modélisées l'alimentation en réactifs et la
réaction de combustion. Pour θ = 354 deg (respectivement θ = 363 deg), une nouvelle zone
en réaction est générée, nommée zone en réaction 2 (respectivement zone en réaction 3).
Dans la dernière zone en réaction ajoutée, les phénomènes modélisés sont l'alimentation
en réactifs et la réaction de combustion. En revanche, dans les zones antérieures, seule la
combustion est modélisée.
Les nombres de moles d'air entraîné, en réaction et brûlé, relatifs à chaque zone en réaction,
ont des allures semblables à ceux calculés par les modèles à deux zones et à deux zones
avec parois.
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4.3.4.2 Gradients de nombres de moles de réactifs et de température d'équi-
libre de gaz brûlés
Gradient de nombres de moles de réactifs dans la ﬂamme Sur la ﬁgure 4.30, les
nombres de moles d'air en réaction dans les trois zones en réaction en interaction avec les
parois (respectivement en propagation libre) sont tracés en haut (respectivement en bas).
Le nombre de moles d'air en réaction est plus élevé dans la deuxième zone en réaction en
propagation libre et dans la troisième zone en réaction en interaction avec les parois : c'est
en eﬀet dans ces zones que les nombres de moles d'air entraînés sont les plus élevés (voir
ﬁgures 4.29).
Gradient de température dans la ﬂamme Sur la ﬁgure 4.31, les températures des
trois zones en réaction en propagation libre Tgb,pl1 , Tgb,pl2 , Tgb,pl3 sont tracées. Nous repré-
sentons également le nombre de moles total d'air en réaction dans la ieme zone en réaction
globale (1 ≤ i ≤ 3), correspondant à la somme des nombres de moles d'air en réaction dans
les ime zones en réaction en propagation libre et en interaction avec les parois.
Un gradient de température est généré par le gradient de nombres de moles de réactifs. Les
températures des trois zones en réaction en propagation libre sont quasiment égales en ﬁn
de combustion, lorsque les nombres de moles d'air en réaction deviennent nuls.
Les températures des trois zones en réaction en interaction avec les parois et les pertes
thermiques pariétales de chaque zone en réaction sont tracées sur la ﬁgure 4.32. Les tem-
pératures des zones en interaction avec les parois restent distinctes même après combustion.
Ce gradient de température est généré par les pertes thermiques pariétales. Les pertes ther-
miques pariétales dans la zone en interaction avec les parois 2 sont les plus importantes :
en eﬀet, la surface d'échange entre cette zone et les parois, liée à la taille globale de la zone
en réaction 2, est la plus grande.
4.3.4.3 Calcul de la loi de dégagement d'énergie
La loi de dégagement d'énergie
dQcomb,pli
dt
(respectivement
dQcomb,ipi
dt
), relative à la ieme
zone en réaction en propagation libre (respectivement en interaction avec les parois), est
calculée par la formule 4.48 appliquée à la ieme zone de réaction en propagation libre
(respectivement en interaction avec les parois).
La loi de dégagement d'énergie totale vaut alors :
dQcomb
dt
=
i=N∑
i=1
dQcomb,ipi
dt
+
dQcomb,pli
dt
(4.51)
Le nombre de moles de gaz brûlés total en propagation libre ngb,pl (respectivement en
interaction avec les parois ngb,ip) est calculé comme la somme des nombres de moles de
gaz brûlés liés aux N zones en réaction en propagation libre (respectivement en interaction
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avec les parois) :
ngb,pl =
i=N∑
i=1
ngb,pli (4.52)
ngb,ip =
i=N∑
i=1
ngb,ipi (4.53)
Le nombre de moles de gaz brûlés total ngb correspond à la somme des nombres de moles
de gaz brûlés ngb,pli , ngb,ipi :
ngb =
i=N∑
i=1
ngb,pli + ngb,ipi (4.54)
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Figure 4.29  Nombres de moles d'air entraîné, en réaction et brûlé, dans les 3 zones en
réaction en propagation libre
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Figure 4.30  Nombres de moles d'air en réaction dans les 3 zones en réaction en in-
teraction avec les parois (en haut) ; dans les 3 zones en réaction en propagation libre (en
bas)
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Figure 4.31  Températures des trois zones en réaction en propagation libre
Figure 4.32  Températures des trois zones en réaction en interaction avec les parois
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4.3.4.4 Eﬀet d'une discrétisation plus ﬁne de la ﬂamme sur les calculs de
combustion
Sur la ﬁgure 4.33, les nombres de moles de gaz brûlés totaux en propagation libre (en
haut) et en interaction avec les parois (en bas), calculés respectivement par les équations
4.52 et 4.53, sont tracés. La ﬂamme est respectivement découpée en 2, 3, 5 et 6 zones en
réaction. Les diﬀérentes discrétisations de ﬂamme sont générées en modiﬁant les intervalles
angulaires δθajout auxquels les nouvelles zones en réaction sont créées.
Toutes les courbes de nombres de moles de gaz brûlés sont superposées. Autrement dit,
une discrétisation plus ﬁne de la ﬂamme semble ne pas avoir de conséquence sur les calculs
de combustion.
Figure 4.33  Nombres de moles de gaz brûlés totaux calculés par le modèle à ﬂamme
discrétisée, pour diﬀérentes discrétisations de ﬂamme
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4.4 Sensibilité des modèles 0D aux paramètres moteurs
4.4.1 Eﬀets de la variation de charge enfermée dans le cylindre
Trois points de fonctionnement à iso-régime (2000 tours/min) et à charge variable sont
considérés. La charge correspond ici à la masse de gaz frais présente à l'allumage. Les
conditions initiales permettant de simuler la phase de combustion de ces points de
fonctionnement sont résumées dans le tableau 4.7.
Point A B C
masse d'air/carburant/EGR (mg) 103/7/18 205/14,5/18 563/39/17
pression à l'allumage (bars) 5,72 10,7 28,3
température à l'allumage (Kelvin) 404 410 422
énergie cinétique turbulente à l'allumage (mm/s) 5 4,75 15
Table 4.7  Caractéristiques des points de fonctionnement
L'angle d'allumage est égal à θAA = 345 deg pour les trois points de fonctionnement. Les
paramètres de calibration intervenant dans le calcul de la loi de dégagement d'énergie
cτ , kcomb sont identiques pour les trois points de fonctionnement et pour les trois modèles.
4.4.1.1 Sensibilité du modèle de surface de ﬂamme
La surface de ﬂamme Surf (respectivement le rayon de ﬂamme rflam) est tracée sur la
ﬁgure 4.34 en haut (respectivement en bas), pour les trois points de fonctionnement. Plus la
charge enfermée dans le cylindre augmente, plus la surface de ﬂamme traverse rapidement la
chambre de combustion. Le rayon de ﬂamme, calculé pour le point C, croît plus rapidement,
et dépasse les valeurs hpist, ltoit ou rchamb avant les rayons calculés pour les point A et B.
Comme nous l'avons expliqué à la section 4.2.4.1, le rayon de ﬂamme est déterminé à
partir du volume de la zone de gaz brûlés Vb. Ce dernier dépend du nombre de moles de
gaz brûlés ngb. Sur la ﬁgure 4.35, le tracé des nombres de moles de gaz brûlés, pour les
trois points de fonctionnement, conﬁrme que ngb augmente avec la charge contenue dans
le cylindre. Ce résultat est en accord avec la chimie de la combustion.
Sur la ﬁgure 4.36, le tracé des températures d'équilibre des gaz brûlés pour les trois
points de fonctionnement montre que la température des gaz brûlés augmente avec la
charge. Autrement dit, une température de gaz frais plus importante à l'allumage, liée à
l'augmentation de la charge contenue dans le cylindre, a pour conséquence une hausse de
la température d'équilibre de gaz brûlés. Ce résultat est en accord avec la physique de la
combustion.
4.4.1.2 Sensibilité des ﬂux thermiques pariétaux
Les pertes thermiques pariétales, calculées par le modèle à deux zones avec parois, aug-
mentent avec la charge enfermée (voir ﬁgure 4.37). Cette augmentation est liée à un plus
fort gradient de température, entre la zone de gaz brûlés en interaction avec les parois et
les parois, ainsi qu'à un coeﬃcient d'échange plus élevé, comme le montre la ﬁgure 4.38.
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Figure 4.34  Surfaces de ﬂamme pour diﬀérentes charges enfermées (en haut) ; Rayons
de ﬂamme pour diﬀérentes charges enfermées (en bas)
Ce résultat est en accord avec la physique de la combustion.
4.4.1.3 Nombres de moles de gaz brûlés totaux calculés par les modèles à deux
zones, à deux zones avec parois, à deux zones à ﬂamme discrétisée
Comparaison modèles à deux zones et à deux zones avec parois Pour les trois
points de fonctionnement, nous comparons sur les ﬁgures 4.39 à 4.41 les nombres de moles
totaux de gaz brûlés, calculés par les modèles à deux zones et à deux zones avec parois. Le
nombre de moles total de gaz brûlés est calculé par le modèle à deux zones avec parois à
partir de la formule 4.50.
Les courbes représentatives de la production de gaz brûlés, calculée par les deux modèles,
semblent quasiment superposées. Le tracé des vitesses molaires de combustion, sur la ﬁgure
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Figure 4.35  Nombres de moles de gaz brûlés pour diﬀérentes charges enfermées
Figure 4.36  Températures d'équilibre de gaz brûlés pour diﬀérentes charges enfermées
4.42, conﬁrme ce résultat : le ralentissement de la production de gaz brûlés, théoriquement
engendré par l'ajout de la zone en réaction en interaction avec les parois, semble peu
important pour ce cas d'étude.
Comparaison modèles à deux zones avec parois et à deux zones à ﬂamme dis-
crétisée Pour les trois points de fonctionnement, nous comparons sur les ﬁgures 4.43 et
4.44 les nombres de moles de gaz brûlés totaux, en propagation libre et en interaction avec
les parois, calculés par les modèles à deux zones avec parois et à deux zones à ﬂamme
discrétisée. Pour le modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée, la ﬂamme est découpée en
trois zones en réaction. Les nombres de moles de gaz brûlés totaux, en propagation et en
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Figure 4.37  Flux thermiques pariétaux pour diﬀérentes charges enfermées
interaction avec les parois, sont calculés respectivement à partir des équations 4.52 et 4.53.
Les courbes représentatives de la production de gaz brûlés, dans les zones en propagation
libre, semblent généralement souvent identiques pour les deux modèles (voir ﬁgure 4.43).
En revanche, la production de gaz brûlés, dans les zones en interaction avec les parois, est
ralentie avec le modèle à ﬂamme discrétisée : l'introduction d'un gradient de température
dans ces zones freine la production globale de gaz brûlés. Le tracé des vitesses molaires
de combustion conﬁrme ces résultats (voir ﬁgure 4.45). Autrement dit, l'ajout de plusieurs
zones de réaction en interaction avec les parois permet de modéliser une réaction de com-
bustion globalement ralentie, par rapport à celle modélisée par les modèles à deux zones
ou à deux zones avec parois.
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Figure 4.38  Tracés des diﬀérents termes intervenant dans le calcul des ﬂux thermiques
pariétaux, pour diﬀérentes charges enfermées
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Figure 4.39  Nombres de moles de gaz brûlés totaux calculés par les modèles à deux
zones et à deux zones avec parois, point A
Figure 4.40  Nombres de moles de gaz brûlés totaux calculés par les modèles à deux
zones et à deux zones avec parois, point B
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Figure 4.41  Nombres de moles de gaz brûlés totaux calculés par les modèles à deux
zones et à deux zones avec parois, point C
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Figure 4.42  Vitesses molaires de combustion, calculées par les modèles à deux zones et
à deux zones avec parois, points A, B et C
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Figure 4.43  Nombres de moles de gaz brûlés totaux en propagation libre, calculés par
les modèles à deux zones avec parois et à ﬂamme discrétisée, points A, B et C
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Figure 4.44  Nombres de moles de gaz brûlés totaux en interaction avec les parois,
calculés par les modèles à deux zones avec parois et à ﬂamme discrétisée, points A, B et C
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Figure 4.45  Vitesses molaires de combustion, calculées par les modèles à deux zones
avec parois et à ﬂamme discrétisée, points A, B et C
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4.4.2 Eﬀets de la variation de régime
Nous considérons trois points de fonctionnement à iso-charge enfermée et à régime
variable. Ces points correspondent respectivement à des régimes de 2000, 3000 et 4000
tours/min. Les conditions initiales permettant de simuler les phases de combustion de ces
points de fonctionnement sont résumées dans le tableau 4.8.
régime moteur en tours/min 2000 3000 4000
masse d'air/carburant/EGR en mg 103/7/18 103/7/18 103/7/18
pression à l'allumage en bars 5,11 5,27 5,75
température à l'allumage en Kelvin 388 410 450
énergie cinétique turbulente à l'allumage en mm/s 3,2 8,7 18,3
Table 4.8  Caractéristiques des points de fonctionnement
L'angle d'allumage est égal à θAA = 341deg, pour les trois points de fonctionnement. Les
paramètres de calibration cτ , kcomb sont gardés constants pour les trois points de fonction-
nement et les trois modèles.
4.4.2.1 Sensibilité du modèle de surface de ﬂamme
La surface de ﬂamme Surf est tracée sur la ﬁgure 4.46, pour les diﬀérents régimes. Ici, les
courbes sont représentées en fonction du temps t, et non en fonction de l'angle vilebrequin θ.
En eﬀet, pour les trois points de fonctionnement, le même angle θ est atteint plus ou moins
rapidement selon le régime moteur Nmot. Dans un objectif de comparaison des vitesses
de surface de ﬂamme, nous prenons donc pour abscisse l'axe des temps, avec l'origine des
temps calculée à partir de l'angle d'allumage θAA :
t =
θ − θAA
6Nmot
(4.55)
Plus le régime augmente, plus la surface de ﬂamme traverse rapidement la chambre de
combustion.
Le tracé sur la ﬁgure 4.47 des nombres de moles de gaz brûlés, pour les trois points de
fonctionnement, conﬁrme que la même quantité de gaz brûlés est produite en ﬁn de com-
bustion. En revanche, la réaction de combustion est plus rapide pour les régimes élevés,
dès le début de combustion.
L'entraînement des gaz frais à travers la surface de ﬂamme est plus rapide aux régimes
élevés (voir ﬁgure 4.48). Les variations de surface de ﬂamme Surf et de vitesse d'entraîne-
ment ve, intervenant dans l'équation 3.52, contrôlent la quantité de gaz frais entraînés.
A l'allumage, les surfaces de ﬂamme Surf0 sont initialisées de la même façon pour les
trois points de fonctionnement. Elles sont considérées comme des sphères de rayons
rflam0 = 0, 5mm centrées sur la bougie d'allumage, tronquées par la culasse en toit. Pour
les régimes élevés, seule une vitesse d'entraînement ve plus grande peut expliquer que,
pour une même surface de ﬂamme Surf0 , la quantité de gaz frais entraînés soit plus im-
portante. Le tracé sur la ﬁgure 4.49 de ve pour les trois points de fonctionnement conﬁrme
ce résultat. Dès l'allumage, ve est plus importante pour les régimes élevés. Sa composante
turbulente kcombq
′
est multipliée par 2,5 entre les points de 2000 et 4000tr/min. Les eﬀets
155
Figure 4.46  Surfaces de ﬂamme pour diﬀérents régimes
Figure 4.47  Nombres de moles de gaz brûlés pour diﬀérents régimes
de la turbulence sur la combustion sont donc bien pris en compte.
Les courbes de pression pour les trois points de fonctionnement sont représentées en
fonction du temps (en haut) et de l'angle vilebrequin (en bas) sur la ﬁgure 4.50. En
augmentant le régime, la pression atteint sa valeur maximale plus tôt. Puisque le pic de
pression est lié à la combustion, ceci est cohérent avec le fait que les gaz brûlent plus
vite aux régimes élevés. Nous constatons également que les pressions maximales ont des
valeurs plus faibles aux régimes élevés. Les simulations étant eﬀectuées avec des angles
d'allumage identiques, non optimisés pour chacun des points de fonctionnement, cela
explique cet écart important entre les pressions maximales.
156
Figure 4.48  Nombres de moles d'air entraîné pour diﬀérents régimes
Figure 4.49  Vitesses d'entraînement des gaz frais pour diﬀérents régimes
4.4.2.2 Sensibilité des ﬂux thermiques pariétaux
Les pertes thermiques diminuent avec le régime (voir ﬁgure 4.51). Cette diminution est liée
à un plus faible gradient de température entre la zone de gaz brûlés en interaction avec les
parois et les parois, ainsi qu'à un coeﬃcient d'échange moins important, comme le montre
la ﬁgure 4.52. Les valeurs plus faibles du coeﬃcient d'échange aux régimes élevés sont dues
aux valeurs de pressions moins importantes.
157
Figure 4.50  Pressions calculées pour diﬀérents régimes en fonction du temps (en haut) ;
en fonction de l'angle (en bas)
4.4.2.3 Nombres de moles de gaz brûlés totaux calculés par les modèles à deux
zones, à deux zones avec parois, à deux zones à ﬂamme discrétisée
Comparaison modèles à deux zones et à deux zones avec parois Nous comparons
sur les ﬁgures 4.53 à 4.55 les nombres de moles de gaz brûlés totaux, calculés par les modèles
à deux zones et à deux zones avec parois, pour les trois points de fonctionnement.
La production de gaz brûlés, calculée par le modèle à deux zones avec parois, est ralentie
par rapport à celle calculée par le modèle à deux zones (voir ﬁgures 4.54 et 4.55). Le tracé
sur la ﬁgure 4.56 des vitesses molaires de combustion conﬁrme ce résultat. Autrement dit,
l'ajout d'une zone de réaction à proximité des parois permet bien de modéliser une réaction
de combustion ralentie, par rapport à celle modélisée par le modèle à deux zones classique.
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Figure 4.51  Flux thermiques pariétaux pour diﬀérents régimes
Comparaison modèles à deux zones avec parois et à deux zones à ﬂamme dis-
crétisée Pour les trois points de fonctionnement, nous comparons sur les ﬁgures 4.57 à
4.58 les nombres de moles de gaz brûlés totaux, en propagation libre et en interaction avec
les parois, calculés par les modèles à deux zones avec parois et à deux zones à ﬂamme
discrétisée. Pour le modèle à ﬂamme discrétisée, le nombre de zones de réaction est égal à
3.
Les courbes représentatives de la production de gaz brûlés, dans les zones en propagation
libre, semblent généralement souvent identiques pour les deux modèles (voir ﬁgure 4.57).
En revanche, les courbes de nombres de moles de gaz brûlés, dans les zones en interaction
avec les parois, sont décalées pour le modèle à ﬂamme discrétisée : l'introduction d'un
gradient de température dans ces zones ralentit la production globale de gaz brûlés. Le
tracé sur la ﬁgure 4.59 des vitesses molaires de combustion conﬁrme ces résultats.
4.4.3 Conclusion
Dans ce chapitre, la cohérence des résultats de simulation, pour les trois modèles 0D propo-
sés, a été mise en avant. Les sensibilités des modèles aux variations de paramètres moteurs,
tels que la charge contenue dans le cylindre et le régime, ont été étudiées. Les modèles de
surface de ﬂamme, de combustion et de thermique prennent bien en compte les eﬀets de
variation de charge et de régime sur la combustion.
Une comparaison des calculs de combustion sur plusieurs points de fonctionnement a été
eﬀectuée pour les trois modèles proposés, avec des paramètres de calibration identiques.
En général,
 le modèle à deux zones avec parois modélise une combustion ralentie par rapport à celle
du modèle à deux zones : autrement dit, l'ajout d'une zone en réaction en interaction
avec les parois ralentit bien la production globale de gaz brûlés
 le modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée modélise une combustion équivalente à celle
du modèle à deux zones avec parois, dans les zones de réaction en propagation libre. En
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Figure 4.52  Tracés des diﬀérents termes intervenant dans le calcul des ﬂux thermiques
pariétaux, pour diﬀérents régimes
revanche, la production de gaz brûlés dans les zones de réaction en interaction avec les
parois est ralentie par rapport à celle du modèle à deux zones avec parois. Autrement dit,
l'ajout de plusieurs zones en réaction en interaction avec les parois ralentit la production
globale de gaz brûlés
Les études de sensibilité ont été eﬀectuées en utilisant un même angle d'allumage. Ce choix
n'est pas forcément judicieux : en eﬀet, les évolutions de pression sont étroitement liées au
calage de l'allumage, optimisé selon le point de fonctionnement étudié. La méthode em-
ployée pour calculer l'angle d'allumage optimal, pour un point de fonctionnement, consiste
à :
 simuler le point de fonctionnement en faisant varier l'angle d'allumage. Pour diﬀérents
allumages, la pression moyenne indiquée PMI est calculée,
 construire un chapeau d'avance en interpolant les diﬀérentes PMI par un polynôme
d'ordre 2 (voir ﬁgure 4.60)
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Figure 4.53  Nombres de moles de gaz brûlés totaux, calculés par les modèle à deux
zones et à deux zones avec parois, régime 2000tr/min
Figure 4.54  Nombres de moles de gaz brûlés totaux, calculés par les modèle à deux
zones et à deux zones avec parois, régime 3000tr/min
 en supposant que la PMI voulue pour le point de fonctionnement est ﬁxée à 7bars,
choisir l'allumage correspondant à cette PMI
L'inﬂuence de la discrétisation de la ﬂamme sur les calculs de combustion a également été
analysée. Une discrétisation plus ﬁne de la ﬂamme n'a pas de conséquence sur les calculs
de combustion : un découpage de la ﬂamme en deux zones de réaction est donc suﬃsant.
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Figure 4.55  Nombres de moles de gaz brûlés totaux, calculés par les modèle à deux
zones et à deux zones avec parois, régime 4000tr/min
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Figure 4.56  Vitesses molaires de combustion, calculées par les modèles à deux zones et
à deux zones avec parois, régimes 2000, 3000 et 4000tr/min
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Figure 4.57  Nombres de moles de gaz brûlés totaux en propagation libre, calculés par les
modèle à deux zones avec parois et à ﬂamme discrétisée, régimes 2000, 3000 et 4000tr/min
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Figure 4.58  Nombres de moles de gaz brûlés totaux en interaction avec les parois,
calculés par les modèle à deux zones avec parois et à ﬂamme discrétisée, régimes 2000,
3000 et 4000tr/min
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Figure 4.59  Vitesses molaires de combustion, calculées par les modèle à deux zones avec
parois et à ﬂamme discrétisée, pour diﬀérents régimes
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Figure 4.60  Chapeau d'avance pour un point de fonctionnement : courbe interpolée de
PMI en fonction des angles d'allumage
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Chapitre 5
Simulation d'une plage de
fonctionnement moteur avec les
modèles 0D
Dans ce chapitre, les résultats de simulation d'une plage de fonctionnement moteur com-
plète sont présentés pour les modèles à deux zones, à deux zones avec parois, à deux zones
à ﬂamme discrétisée. Nous cherchons à :
 quantiﬁer la variabilité des paramètres de calibration en fonction des points de fonction-
nement moteur. Dans les meilleurs cas de ﬁgure, les paramètres peuvent être constants.
Ils peuvent également varier linéairement en fonction de paramètres moteurs, tels que
le régime et la pression moyenne indiquée. Si la variation des paramètres de calibration
est aléatoire, cela signiﬁe qu'ils englobent des phénomènes physiques non pris en compte
dans nos modèles. Ces derniers devront donc être améliorés.
 voir si la variabilité des paramètres de calibration est réduite pour les modèles à deux
zones avec parois et à deux zones à ﬂamme discrétisée, par rapport au modèle à deux
zones, dans le cas où les paramètres de calibration ne sont pas constants.
Pour ce faire, les modèles 0D sont calibrés sur chaque point de fonctionnement, par la
méthode décrite au chapitre 4, section 4.2.5. Les valeurs des paramètres, calculées par cette
méthode, sont précisées pour chaque point de fonctionnement. Puis, une comparaison des
résultats de simulation entre les trois modèles est eﬀectuée, avec notamment une analyse
des tendances suivies par les paramètres de calibration, en fonction du régime et de la
pression moyenne indiquée.
5.1 Les résultats de simulation
5.1.1 Présentation du moteur testé et de la plage de fonctionnement
étudiée
Le moteur testé est présenté dans le chapitre 4, section 4.3.1.
Les quinze points de fonctionnement simulés par nos modèles sont présentés dans le graphe
5.1. Ils sont caractérisés par leurs régimes et leurs pressions moyennes indiquées.
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Figure 5.1  Points de fonctionnement moteur
5.1.2 Conditions initiales points de fonctionnement 2000tr/min, varia-
tion de PMI
Les conditions à l'allumage permettant de simuler les points de fonctionnement à
2000tr/min et à variation de PMI sont regroupées dans le tableau 5.1.
PMI 3 5 7 13,5 20
angle d'al-
lumage (°)
345 348 350 352 362
masse d'air,
carburant,
EGR (mg)
103/7/18 155,2/11/18 205/14,5/18,55 364/25,7/14,1 563/39,6/17
pression à
l'allumage
(bars)
5,72 9 12,1 21,2 35,5
température
à l'allumage
(Kelvin)
404 422 432 437 466
énergie
cinétique
turbulente
à l'allumage
(mm/s)
5 3,83 4,75 7 9
température
de parois
(Kelvin)
138,5 149,4 160,6 193 220
Table 5.1  Conditions initiales points de fonctionnement 2000tr/min, variation de PMI
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5.1.3 Résultats de simulation pour les modèles 0D, points de fonction-
nement à régime 2000tr/min
5.1.3.1 Résultats de simulation pour le modèle à deux zones
Sur la ﬁgure 5.2 sont tracées les pressions cylindres expérimentales (en trait plein) et les
pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones (en pointillés) pour diﬀérentes
pressions moyennes indiquées PMI. Sur la ﬁgure 5.3, les lois de dégagement d'énergie
(lde) calculées par Simcyde (en trait plein) et par le modèle à deux zones (en pointillés)
sont représentées pour diﬀérentes PMI.
Figure 5.2  Pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones et pressions cylindres
expérimentales pour les points de fonctionnement à régime de 2000tr/min, variation de
charge
Les valeurs optimales des paramètres de calibration cτ , kcomb sont représentées respective-
ment sur les ﬁgures 5.4a et 5.4b pour chaque point de fonctionnement. Les valeurs ﬁxées
pour le paramètre cth sont celles calculées par Simcyde (voir ﬁgure 5.4c).
Les résultats de l'optimisation de calibration sont présentés sur les ﬁgures 5.5a et 5.5b.
Deux résultats sont retenus : les erreurs relatives sur la pression maximale Pmax et les
erreurs absolues sur le calage des Pmax, dit CA Pmax. L'incertitude liée à la mesure
de la pression cylindre expérimentale est indiquée sur la ﬁgure 5.5a : elle est de l'ordre
de 3%. Les erreurs relatives sur la Pmax sont comprises entre 2, 5% et 6, 8% (voir ﬁ-
gure 5.5a). L'erreur maximale sur l'angle de calage de la Pmax est de 1 deg (voir ﬁgure 5.5b).
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Figure 5.3  Lois de dégagement d'énergie calculées par le modèle à deux zones et par
Simcyde pour les points de fonctionnement à régime de 2000tr/min, variation de charge
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Figure 5.4  Valeurs des paramètres de calibration cτ (ﬁgure a), kcomb (ﬁgure b) et cth
(ﬁgure c) pour les points de fonctionnement à régime de 2000tr/min, variation de charge
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Figure 5.5  Erreurs relatives sur la Pmax (ﬁgure a) et erreurs absolues sur le CA Pmax
(ﬁgure b) pour les points de fonctionnement à régime de 2000tr/min, variation de charge
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5.1.3.2 Résultats de simulation pour le modèle à deux zones avec parois
Nous traçons sur la ﬁgure 5.6 les pressions cylindres expérimentales (en trait plein) et
les pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones avec parois (en pointillés)
pour diﬀérentes pressions moyennes indiquées (PMI). Les lois de dégagement d'énergie
(lde) calculées par Simcyde et par le modèle à deux zones avec parois sont représentées
respectivement en trait plein et en pointillés sur la ﬁgure 5.7, pour diﬀérentes PMI.
Les valeurs optimales des paramètres de calibration cτ , kcomb, cth pour chaque point de
Figure 5.6  Pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones avec parois et pres-
sions cylindres expérimentales pour les points de fonctionnement à régime de 2000tr/min,
variation de charge
fonctionnement sont représentées respectivement sur les ﬁgures 5.8a, 5.8b et 5.8c.
Sur les ﬁgures respectives 5.9a, 5.9b sont visualisées les erreurs relatives sur la pression
maximale Pmax et les erreurs absolues sur le CA Pmax. Les erreurs relatives sur la Pmax
sont comprises entre 2, 5% et 7%. L'erreur absolue maximale sur le CA Pmax est de 1 deg.
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Figure 5.7  Lois de dégagement d'énergie calculées par le modèle à deux zones avec parois
et par Simcyde pour les points de fonctionnement à régime de 2000tr/min, variation de
charge
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Figure 5.8  Valeurs des paramètres de calibration cτ (ﬁgure a), kcomb (ﬁgure b) et cth
(ﬁgure c) pour les points de fonctionnement à régime de 2000tr/min, variation de charge
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Figure 5.9  Erreurs relatives sur la Pmax (ﬁgure a) et erreurs absolues sur le CA Pmax
(ﬁgure b) pour les points de fonctionnement à régime de 2000tr/min, variation de charge
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5.1.3.3 Résultats de simulation pour le modèle à deux zones à ﬂamme discré-
tisée
Sur la ﬁgure 5.10 sont tracées les pressions cylindres expérimentales (en trait plein) et les
pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée (en pointillés)
pour diﬀérentes pressions moyennes indiquées (PMI). Les lois de dégagement d'énergie
(lde) calculées par Simcyde et par le modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée sont re-
présentées respectivement en trait plein et en pointillés sur la ﬁgure 5.11, pour diﬀérentes
PMI.
Figure 5.10  Pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée
et pressions expérimentales pour les points de fonctionnement à régime de 2000tr/min,
variation de charge
Sur la ﬁgure 5.12 est représenté le nombre ﬁnal de zones en réaction discrétisant la ﬂamme,
pour un pas angulaire de discrétisation ﬁxé à δajout = 7 deg. Il est compris entre 2 et 4.
Les valeurs optimales des paramètres de calibration cτ , kcomb, cth sont représentées res-
pectivement sur les ﬁgures 5.13a, 5.13b et 5.13c. Le paramètre cth, dont les valeurs sont
initialement égales a celles calculées par Simcyde, a été modiﬁé après calibration des para-
mètres cτ , kcomb, de telle sorte que les pertes thermiques pariétales calculées par Simcyde
et notre modèle s'ajustent au mieux.
Nous visualisons respectivement sur les ﬁgures 5.14a et 5.14b les erreurs relatives sur la
pression maximale Pmax et les erreurs absolues sur le CA Pmax. Les erreurs relatives sur
la Pmax sont comprises entre 1, 5% et 5, 2%. L'erreur maximale sur le calage de la Pmax
est de 1 deg.
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Figure 5.11  Lois de dégagement d'énergie calculées par le modèle à deux zones à ﬂamme
discrétisée et par Simcyde pour les points de fonctionnement à régime de 2000tr/min,
variation de charge
Figure 5.12  Nombres de zones en réaction discrétisant la ﬂamme pour les points de
fonctionnement à régime de 2000tr/min, variation de charge
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Figure 5.13  Valeurs des paramètres de calibration cτ (ﬁgure a), kcomb (ﬁgure b) et cth
(ﬁgure c) pour les points de fonctionnement à régime de 2000tr/min, variation de charge
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Figure 5.14  Erreurs relatives sur la Pmax (ﬁgure a) et erreurs absolues sur le CA Pmax
(ﬁgure b) pour les points de fonctionnement à régime de 2000tr/min, variation de charge
181
5.1.3.4 Comparatif des plages de variation des paramètres
Un comparatif des plages de variation des paramètres entre le modèle à deux zones, à deux
zones avec parois, à deux zones à ﬂamme discrétisée, est présenté sur le tableau 5.2 pour
les points de fonctionnement à régime 2000tr/min et à variation de charge.
Type de modèle paramètre valeur minimale valeur maximale
Deux zones
cτ 2,78 2,935
kcomb 5,984 10,5
cth 1,2 1,7
Deux zones avec parois
cτ 2,663 2,829
kcomb 5,734 10,19
cth 1,2 1,7
Flamme discrétisée
cτ 2,034 2,468
kcomb 4,956 9,286
cth 1,3 1,7
Table 5.2  Comparatif des plages de variation des paramètres de calibration pour les
points à 2000tr/min, variation de charge
Les dimensions des plages de variation sont équivalentes pour les trois modèles.
5.1.4 Résultats de simulation pour les modèles 0D, points de fonction-
nement à régime 3000tr/min
Des résultats de simulation de même nature que ceux présentés dans la section 5.1.3 sont
introduits ici. Aﬁn de faciliter la lecture du mémoire, seul le comparatif des plages de
variation des paramètres de calibration, entre chaque modèle, est présenté dans le tableau
5.3. Les tracés des résultats de simulation, et des valeurs des paramètres de calibration,
sont donnés en annexe 7.6.
Type de modèle paramètre valeur minimale valeur maximale
Deux zones
cτ 2,06 2,15
kcomb 5,467 7,5
cth 1,05 1,49
Deux zones avec parois
cτ 1,95 2,133
kcomb 4,355 7,11
cth 1,3 1,5
Flamme discrétisée
cτ 1,48 1,64
kcomb 4 5,937
cth 1,3 1,6
Table 5.3  Comparatif des plages de variation des paramètres de calibration pour les
points à 3000tr/min, variation de charge
Les longueurs des plages de variation des paramètres de calibration sont quasiment équi-
valentes pour les trois modèles.
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5.1.5 Résultats de simulation pour les points de fonctionnement à ré-
gime 4000tr/min, variation de charge
Des résultats de simulation de même nature que ceux présentés dans les sections 5.1.3 et
5.1.4 sont introduits ici. Aﬁn de faciliter la lecture du mémoire, seul le comparatif des
plages de variation des paramètres de calibration, entre chaque modèle, est présenté dans
le tableau 5.4. Les tracés des résultats de simulation, et des valeurs des paramètres de
calibration, sont donnés en annexe 7.6.
Type de modèle paramètre valeur minimale valeur maximale
Deux zones
cτ 1,6 1,81
kcomb 4,331 6,385
cth 1 1,3
Deux zones avec parois
cτ 1,47 1,75
kcomb 4,23 6,15
cth 1,2 1,3
Flamme discrétisée
cτ 1,15 1,42
kcomb 3,9 5,53
cth 1,2 1,3
Table 5.4  Comparatif des plages de variation des paramètres de calibration pour les
points à 4000tr/min, variation de charge
L'étendue des plages de variation des paramètres de calibration est équivalente pour tous
les modèles.
5.2 Comparaison des résultats de simulation issus des mo-
dèles à deux zones, à deux zones avec parois et à deux
zones à ﬂamme discrétisée
5.2.1 Comparaison des erreurs relatives sur la pression maximale Pmax
et des erreurs absolues sur le CA Pmax pour les trois modèles
Sur les ﬁgures 5.15a, 5.16a et 5.17a (respectivement sur les ﬁgures 5.15b, 5.16b et 5.17b)
sont comparées les erreurs relatives sur la Pmax (respectivement les erreurs absolues sur
le CA Pmax) entre les trois modèles, pour les points de fonctionnement à régime de
2000tr/min, 3000tr/min et 4000tr/min. Les erreurs relatives sur la Pmax et les erreurs
absolues sur le CA Pmax sont généralement du même ordre de grandeur pour les trois
modèles : la modélisation des eﬀets des parois sur la combustion, et la discrétisation de la
ﬂamme en zones de réaction n'améliorent pas les calculs de Pmax.
5.2.2 Tendances suivies par les paramètres de calibration cτ , kcomb
Dans la section 5.1, nous avons vu que la calibration des modèles sur chaque point de
fonctionnement donne des paramètres de calibration variables. Pour chaque groupe de
points à iso-régime, ces paramètres sont déﬁnis sur des plages de variation, de longueurs
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Figure 5.15  Comparaison des erreurs relatives sur la Pmax (ﬁgure a) et des erreurs
absolues sur le CA Pmax (ﬁgure b) entre les trois modèles, pour les points de fonctionnement
à régime de 2000tr/min et variation de charge
quasiment identiques pour les trois modèles. Nous cherchons à voir si les paramètres varient
linéairement en fonction de la PMI, à régime constant (respectivement en fonction du
régime, à PMI ﬁxée). Pour ce faire, une régression linéaire est eﬀectuée, pour chaque
groupe de points de fonctionnement à iso-régime (respectivement à iso-PMI), sur les nuages
de points des paramètres. Cette méthode est appliquée sur les trois modèles.
5.2.2.1 Tendances suivies par les paramètres de calibration cτ , kcomb en fonction
de la PMI
Régression linéaire sur le paramètre cτ Sur les ﬁgures 5.18a, 5.18b et 5.18c sont
comparées les courbes de tendance des cτ entre les trois modèles, respectivement pour
les points de fonctionnement à régime de 2000, 3000 et 4000tr/min. Les équations de ces
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Figure 5.16  Comparaison des erreurs relatives sur la Pmax (ﬁgure a) et des erreurs
absolues sur le CA Pmax (ﬁgure b) entre les trois modèles, pour les points de fonctionnement
à régime de 3000tr/min et variation de charge
droites y sont également indiquées. Les coeﬃcients de détermination relatifs aux régressions
linéaires sont représentés sur la ﬁgure 5.19.
Pour la majorité des points à iso-régime, le paramètre cτ ne varie pas linéairement avec la
PMI, et ce quelque soit le modèle. En eﬀet, la plupart des coeﬃcients de détermination
sont proches de 0, excepté pour les points à régime de 4000tr/min où ils sont environ
égaux à 0, 7 (voir ﬁgure 5.19).
Pour les points de fonctionnement à 2000tr/min et 3000tr/min, les droites construites par
régression linéaire sont quasiment horizontales (voir ﬁgure 5.18) pour les trois modèles.
Théoriquement, la droite construite par régression linéaire passe par le point de coordonnées
(PMI, cτ ) où PMI, cτ sont respectivement la moyenne des PMI et la moyenne des valeurs
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Figure 5.17  Comparaison des erreurs relatives sur la Pmax (ﬁgure a) et des erreurs
absolues sur le CA Pmax (ﬁgure b) entre les trois modèles, pour les points de fonctionnement
à régime de 4000tr/min et variation de charge
de cτ . Ainsi, pour chaque groupe de points à iso-régime, une approximation du paramètre
cτ peut être sa valeur moyenne cτ .
Régression linéaire sur le paramètre kcomb Sur les ﬁgures 5.20a, 5.20b et 5.20c sont
comparées les courbes de tendance des kcomb entre les trois modèles, respectivement pour
les points de fonctionnement à régime de 2000, 3000 et 4000tr/min. Les coeﬃcients de
détermination relatifs aux régressions linéaires sont représentés sur la ﬁgure 5.21.
Pour tous les points à iso-régime, l'hypothèse d'une dépendance linéaire à la PMI pour
le paramètre kcomb semble plus robuste que pour le paramètre cτ : les coeﬃcients de
détermination sont en eﬀet généralement proches de 0, 7 (voir ﬁgure 5.21). Nous émettons
cependant quelques réserves, car l'hypothèse de dépendance linéaire n'est validée que pour
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Figure 5.18  Tendances suivies par le paramètre cτ pour les points de fonctionnement à
régime 2000tr/min(ﬁgure a), 3000tr/min (ﬁgure b), 4000tr/min (ﬁgure c)
des coeﬃcients de détermination quasiment égaux à 1.
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Figure 5.19  Coeﬃcients de détermination calculés pour les régressions linéaires sur cτ
5.2.2.2 Tendances suivies par les paramètres de calibration cτ , kcomb en fonction
du régime
Régression linéaire sur le paramètre cτ Pour les trois modèles, les courbes de ten-
dance de cτ sont tracées sur les ﬁgures 5.22a,5.22b et 5.22c, respectivement pour les points
de fonctionnement à PMI ﬁxée à 3, 7 et 20 bars. Les coeﬃcients de détermination relatifs
aux régressions linéaires sont représentés sur la ﬁgure 5.23.
Le paramètre cτ varie linéairement en fonction du régime : les coeﬃcients de détermination
sont généralement compris entre 0, 9 et 1 (voir ﬁgure 5.23).
Régression linéaire sur le paramètre kcomb Pour les trois modèles, les courbes de
tendance de kcomb sont tracées sur les ﬁgures 5.24a,5.24b et 5.24c, respectivement pour les
points de fonctionnement à PMI ﬁxée à 3, 7 et 20 bars. Les coeﬃcients de détermination
relatifs aux régressions linéaires sont représentés sur la ﬁgure 5.25.
Le paramètre kcomb varie linéairement en fonction du régime : les coeﬃcients de détermi-
nation sont généralement compris entre 0, 9 et 1 (voir ﬁgures 5.25).
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Figure 5.20  Tendances suivies par le paramètre kcomb pour les points de fonctionnement
à régime 2000tr/min (ﬁgure a), 3000tr/min (ﬁgure b), 4000tr/min (ﬁgure c)
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Figure 5.21  Coeﬃcients de détermination calculés pour les régressions linéaires sur kcomb
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Figure 5.22  Tendances suivies par le paramètre cτ pour les points de fonctionnement à
PMI = 3bars (ﬁgure a), 7bars (ﬁgure b), 20bars (ﬁgure c)
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Figure 5.23  Coeﬃcients de détermination calculés pour les régressions linéaires sur cτ
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Figure 5.24  Tendances suivies par le paramètre kcomb pour les points de fonctionnement
à PMI = 3bars (ﬁgure a), 7bars (ﬁgure b), 20bars (ﬁgure c)
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Figure 5.25  Coeﬃcients de détermination calculés pour les régressions linéaires sur kcomb
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5.2.2.3 Utilisation des corrélations de paramètres de calibration, pour la si-
mulation de points de fonctionnement
Des simulations des points de fonctionnement à 2000tr/min, PMI = 3 et 7bars sont
eﬀectuées avec les trois modèles, en utilisant les corrélations établies plus haut pour les
paramètres de calibration. Les valeurs des paramètres de calibration et les résultats de
simulation sont regroupés dans le tableau 5.5.
Modèle PMI cτ kcomb
erreur relative
Pmax
erreur calage CA
Pmax
2 zones 3 2,85 6,68 6, 6% 2 deg
2 zones parois 3 2,76 6,39 8% 1 deg
2 zones discrétisée 3 2,28 5,58 4, 7% 0 deg
2 zones 7 2,85 7,56 4% 0 deg
2 zones parois 7 2,76 6,29 2, 6% 1 deg
2 zones discrétisée 7 2,28 6,38 2, 7% 0 deg
Table 5.5  Résultats de simulation obtenus à partir des corrélations de paramètres de
calibration
Au regard des erreurs de simulation obtenues, les résultats de simulation sont satisfaisants.
Les corrélations établies pour les paramètres de calibration sont donc acceptables.
5.2.3 Erreurs sur le calcul de la loi de dégagement d'énergie entre le CA
20 et le CA 95
Nous souhaitons voir si les modèles à deux zones avec parois et à deux zones à ﬂamme
discrétisée améliorent le calcul de la loi de dégagement d'énergie, lorsque la ﬂamme interagit
avec les parois. L'étude du modèle à deux zones avec paroi, eﬀectuée au chapitre 4 section
4.3.3.2, a montré que les réactifs sont en quantité plus importante à proximité des parois
quand 20% de gaz brûlés est produit. Ainsi, la moyenne des erreurs relatives sur la loi de
dégagement d'énergie entre le CA 20 (angle pour lequel 20% des gaz brûlés est produit) et
le CA 95 (angle pour lequel 95% des gaz brûlés est produit) est comparée entre les trois
modèles. Ces moyennes sont tracées respectivement pour les points de fonctionnement à
2000, 3000 et 4000tr/min sur les ﬁgures 5.26a, 5.26b et 5.26c.
Les modèles à deux zones avec parois et à deux zones à ﬂamme discrétisée n'améliorent
pas le calcul de la loi de dégagement d'énergie quand la ﬂamme interagit avec les parois.
5.3 Conclusion
Dans ce chapitre, les résultats de simulations d'une plage de fonctionnement moteur ont
été présentés pour les trois modèles 0D proposés. Pour chaque point de fonctionnement
moteur, les trois modèles ont été calibrés, par une méthode de recherche des paramètres
de calibration cτ , kcomb minimisant l'erreur quadratique moyenne sur la loi de dégagement
d'énergie. La calibration a donné les résultats suivants :
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 les paramètres de calibration ne sont pas constants pour tous les points de fonction-
nement. Pour les points à iso-régime, les plages de variation des paramètres ont une
longueur quasiment identique pour les trois modèles
 le paramètre cτ ne varie pas linéairement avec la PMI, mais varie linéairement avec le
régime. Pour chaque groupe de points à iso-régime, cτ peut être approximé par sa valeur
moyenne. Le modèle d'échelle de longueur utilisé peut expliquer la variation linéaire
de cτ avec le régime. L'échelle de longueur est proportionnelle à la position du piston
lt = 0, 04V
1/3
cyl . Cette expression tient compte de la variation de l'échelle de longueur au
cours du cycle, mais pas de sa variation avec le régime. Une perspective d'amélioration
du modèle d'échelle de longueur serait d'utiliser, par exemple, la formule 2.24 de l'échelle
de Taylor, qui tient compte du niveau de turbulence dans la chambre.
 le paramètre kcomb varie linéairement avec le régime et la PMI. Le modèle de turbu-
lence utilisé peut expliquer ces variations linéaires de kcomb. La turbulence est supposée
homogène isotrope, alors que ce n'est pas le cas dans l'expérimentation. Cependant, ces
hypothèses sont classiques et il semble diﬃcile d'envisager une perspective d'amélioration
dans le calcul de la turbulence pour les modèles zéro-dimensionnels.
 des simulations de points de fonctionnement sont eﬀectuées, avec les trois modèles, à
partir des corrélations de paramètres de calibration citées plus haut. Au regard des
erreurs obtenues, les simulations donnent des résultats satisfaisants.
 les modèles à deux zones avec parois et à ﬂamme discrétisée n'améliorent pas les calculs
de ﬁn de combustion et de Pmax.
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Figure 5.26  Comparaison des moyennes des erreurs relatives sur la loi de dégagement
d'énergie entre le CA 20 et le CA 95 entre les trois modèles, pour les points à régime
2000tr/min (ﬁgure a), 3000tr/min (ﬁgure b), 4000tr/min (ﬁgure c)
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Chapitre 6
Conclusion générale
6.0.1 Contexte
L'industrie automobile doit faire face ces dernières années à de nombreuses contraintes :
la raréfaction du pétrole, le contrôle de la pollution engendrée par les moteurs thermiques,
des normes anti-pollution de plus en plus strictes... L'enjeu actuel pour les motoristes est
de concevoir des moteurs thermiques à rendements élevés mais peu polluants. Le respect
de ces critères passe par une optimisation de la combustion. Des solutions technologiques
sont proposées pour optimiser la combustion (recirculation de gaz brûlés de l'échappement
EGR, moteurs downsizés, injection directe,...).
L'étude présentée dans ce mémoire est restreinte aux moteurs à allumage commandé. Dans
ces derniers, la combustion est turbulente prémélangée. La modélisation de la combus-
tion turbulente prémélangée est complexe et nécessite un grand nombre de sous modèles
physiques (modèles de chimie, d'écoulement turbulent, de thermique, de combustion tur-
bulente...) couplés. La nature des interactions entre ces sous modèles génère diﬀérentes
structures de ﬂamme. La ﬂamme turbulente prémélangée est le plus souvent modélisée
comme un ensemble de ﬂammelettes cohérentes entre elles. La zone réactive de la ﬂamme
est supposée être une surface inﬁniment mince, dont le plissement est contrôlé par la tur-
bulence. Cette approche généraliste nécessite un traitement particulier en proche paroi,
motivé par une modiﬁcation de la structure de ﬂamme due aux couches limites thermique
et cinématique.
Le présent travail porte sur les modèles zéro-dimensionnels. Ces derniers sont construits
à partir de la loi d'état des gaz parfaits, de l'équation sur le volume, des équations de
conservation de la masse et de l'énergie intégrées dans des volumes de contrôle (ou zones)
de la chambre de combustion. Pour décrire les transferts de masses et d'énergies entre
zones, des sous-modèles basés sur des corrélations expérimentales ou issues de calculs 3D
sont employés. Depuis quelques années, l'intérêt des motoristes pour ces modèles zéro-
dimensionnels a augmenté. En eﬀet, ces modèles fournissent aisément un premier compor-
tement thermodynamique du moteur. On peut ainsi les coupler avec des outils de contrôle
moteur, pour gérer la complexité croissante des moteurs. Néanmoins, ces modèles doivent
être améliorés : leur précision, dépendant fortement de la qualité des sous modèles utilisés,
doit être augmentée, pour répondre aux enjeux technologiques actuels et couvrir un champ
physique plus large.
Le modèle classique est le modèle à deux zones. Il modélise la ﬂamme comme un ensemble
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de ﬂammelettes cohérentes, c'est à dire comme une interface inﬁniment mince, séparant les
gaz frais des gaz brûlés, et plissée par la turbulence. La température dans la ﬂamme est
supposée discontinue. Des modèles multizones sont également proposés dans la littérature,
aﬁn d'améliorer les calculs de polluants. Ils modélisent des gradients de température au
voisinage des parois, ou dans les gaz brûlés. La modélisation de la combustion en proche
paroi reste une problématique majeure avec ces modèles. De plus, ils ne modélisent pas le
gradient de température dans la ﬂamme.
6.0.2 Modélisations zéro-dimensionnelles de la combustion en proche
paroi et de la zone réactionnelle de la ﬂamme
Des approches de modélisations zéro-dimensionnelles, de la combustion en proche paroi et
de la zone réactionnelle de la ﬂamme, ont été proposées.
Un modèle à deux zones avec parois, construit sur l'hypothèse d'un épaississement de
ﬂamme en proche paroi imputé à la couche limite thermique, est présenté. Dans ce mo-
dèle, la ﬂamme est scindée en deux portions : une portion en propagation libre, et une
portion en interaction avec les parois. Chaque portion de ﬂamme est divisée en une zone
de transport, dans laquelle l'entraînement des gaz frais est décrit, et une zone de réaction,
dans laquelle la réaction de combustion est modélisée. Les eﬀets des parois sur la ﬂamme,
croissants avec l'avancée de la ﬂamme dans la chambre de combustion, sont pris en compte
comme suit : l'alimentation en gaz frais est supposée au départ majoritaire dans la portion
en propagation libre, puis est favorisée dans la portion en interaction avec les parois au fur
et à mesure que la ﬂamme avance dans la chambre. De plus, dans la zone de réaction en
interaction avec les parois, la production de gaz brûlés est ralentie, du fait d'une tempé-
rature plus faible dans cette zone. La vitesse massique de combustion est contrôlée par un
temps caractéristique de combustion, qui est le temps mis par un tourbillon de gaz frais
entraînés à brûler. Ce temps caractéristique est supposé supérieur au temps caractéristique
de la chimie. Cette hypothèse permet d'introduire une épaisseur de zone de réaction, et de
se passer de la résolution des équations de la cinétique chimie. Les gaz brûlés sont donc à
l'équilibre chimique. Un schéma global à une étape, à 14 espèces, est utilisé pour décrire
la réaction de combustion et calculer la composition des gaz brûlés à l'équilibre.
Pour modéliser la zone réactionnelle de la ﬂamme, une complexiﬁcation du modèle à deux
zones avec parois, en un modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée, est proposée. Dans
ce modèle, la ﬂamme est épaissie artiﬁciellement par une discrétisation en N zones de
réaction indépendantes. Cette discrétisation génère des gradients de masses de réactifs et
de température dans la ﬂamme. Chaque zone de réaction a une température qui lui est
propre, égale à la température d'équilibre des gaz brûlés qu'elle produit.
6.0.3 Résultats
Les sensibilités des modèles aux variations de paramètres moteurs, tels que la charge conte-
nue dans le cylindre et le régime, ont été étudiées. Les modèles de surface de ﬂamme, de
combustion et de thermique prennent bien en compte les eﬀets de variation de charge et
de régime sur la combustion.
Une comparaison des calculs de combustion, issus des modèles à deux zones, à deux zones
avec parois et à deux zones à ﬂamme discrétisée, a été eﬀectuée sur plusieurs points de
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fonctionnement. Il résulte de cette comparaison que le modèle à deux zones avec parois
modélise généralement une combustion ralentie par rapport à celle du modèle à deux zones.
Autrement dit, l'ajout d'une zone de réaction en interaction avec les parois ralentit bien
la production globale de gaz brûlés. Dans les zones de réaction en propagation libre, la
production de gaz brûlés est équivalente pour les modèles à deux zones avec parois et à
deux zones à ﬂamme discrétisée. En revanche, dans les zones de réaction en interaction avec
les parois, la production de gaz brûlés est ralentie avec le modèle à deux zones à ﬂamme
discrétisée, par rapport à celle du modèle à deux zones avec parois. Autrement dit, l'ajout
de plusieurs zones de réaction en interaction avec les parois ralentit la production globale
de gaz brûlés.
L'inﬂuence de la discrétisation de la ﬂamme sur les calculs de combustion a également été
analysée. Cette étude a montré qu'une discrétisation plus ﬁne de la ﬂamme n'a pas de
conséquence sur les calculs de combustion : un découpage de la ﬂamme en deux zones de
réaction est donc suﬃsant.
Une plage de fonctionnement moteur complète a été simulée avec les trois modèles zéro-
dimensionnels. Le but de ces simulations est de quantiﬁer la variabilité des paramètres de
calibration cτ , kcomb, relatifs respectivement au temps caractéristique de combustion et à la
vitesse d'entraînement des gaz frais dans la ﬂamme, en fonction des points de fonctionne-
ment moteur. Pour ce faire, les modèles sont calibrés sur chaque point de fonctionnement
par une méthode de minimisation de l'erreur quadratique moyenne sur la loi de dégagement
d'énergie.
Les simulations ont montré que les paramètres de calibration ne sont pas constants pour
tous les points de fonctionnement. Le paramètre cτ ne varie pas linéairement avec la PMI,
mais varie linéairement avec le régime. Pour chaque groupe de points à iso-régime, un choix
judicieux de constante pour cτ peut être sa valeur moyenne.
Le paramètre kcomb varie linéairement avec la PMI et le régime.
Les modèles à deux zones avec parois et à deux zones à ﬂamme discrétisée ne réduisent
pas l'étendue des plages de variation des paramètres de calibration, par rapport au modèle
à deux zones. Ils n'améliorent pas les calculs de ﬁn de combustion et de Pmax.
Néanmoins, des simulations ont été eﬀectuées à partir des corrélations de paramètres de
calibration citées plus haut. Au regard des erreurs obtenues, les résultats de simulation
sont jugés satisfaisants. Les corrélations établies pour les paramètres de calibration sont
donc acceptables.
6.0.4 Perspectives
Les simulations n'ont été eﬀectuées que sur une plage de fonctionnement moteur à
balayage de charge et de régime, et pour un seul moteur.
En perspectives, il serait intéressant d'enrichir les simulations sur d'autres points de
fonctionnement et d'autres moteurs. Par exemple, la sensibilité des modèles au taux
d'EGR peut être étudiée. Il faut cependant vériﬁer que la proportion d'EGR dans le
cylindre ne modiﬁe pas la structure de ﬂamme : si la quantité d'EGR est trop importante,
la ﬂamme s'épaissit et les hypothèses d'applicabilité de nos modèles ne sont plus valables.
Une étude de la sensibilité du modèle de surface de ﬂamme à la géométrie du moteur peut
aussi être envisagée (moteurs à géométrie de culasse en toit variée, diﬀérentes positions de
bougie d'allumage).
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Les modèles peuvent aussi être appliqués aux cas moteurs à injection directe, à condition
que le carburant et l'air soient prémélangés au moment de l'allumage.
Des post-traitements à ces modèles, comme les calculs de polluants de type NOX , doivent
aussi être cités.
La méthode de calibration utilisée est une méthode de recherche des paramètres cτ , kcomb
minimisant l'erreur quadratique moyenne sur la loi de dégagement d'énergie. Un travail
d'amélioration de la méthode de calibration peut être fait.
Notre méthode minimise l'erreur sur l'ensemble des points de la loi de dégagement d'éner-
gie. Une minimisation de l'erreur sur des plages de points particulières pourrait être re-
cherchée : par exemple, les points compris entre le CA 50 et le CA 95, correspondant à la
ﬁn de combustion. Nous verrions si les paramètres de calibration ont des tendances diﬀé-
rentes, par rapport à celles obtenues actuellement, et si les erreurs sur les calculs de ﬁn de
combustion sont réduites.
Nous pourrions utiliser des méthodes de calibration statistiques, comme la méthode de ca-
libration bayésienne, pour estimer les paramètres de calibration. La méthode de calibration
bayésienne consiste à trouver les distributions de paramètres, minimisant l'écart entre les
lois de dégagement d'énergie calculée et expérimentale. A partir d'une distribution a priori
sur chaque paramètre (représentative des informations sur le paramètre connues) et des
expérimentations, une loi de distribution a posteriori est calculée pour chaque paramètre,
à partir de la formule de Bayes, et un échantillon représentatif du paramètre en est tiré.
Cette méthode de calibration permet d'estimer des intervalles de conﬁance, auxquels les
paramètres de calibration appartiennent. Cependant, le calcul itératif de la loi de distribu-
tion a posteriori peut prendre 2 à 3 fois plus de temps que notre méthode de calibration. Il
ne faut donc pas coupler cette méthode de calibration à nos modèles si des calculs rapides
sont souhaités.
6.0.5 Conclusion personnelle
Ce travail de recherche a été pour moi particulièrement enrichissant, tant d'un point de
vue professionnel que personnel.
Au niveau professionnel, il m'a permis d'acquérir un certain nombre de compétences tech-
niques dans le domaine de la combustion turbulente prémélangée dans les moteurs à allu-
mage commandé, de la modélisation thermodynamique, de la programmation en langage
fortran. J'ai également développé des compétences en veille scientiﬁque et en rédaction de
documents scientiﬁques. J'ai en eﬀet eu l'opportunité de participer à deux congrès, dont
un international, pour lesquels j'ai écrit deux articles scientiﬁques. Les références de ces
articles sont les suivantes :
 Modélisation quasi-dimensionnelle multizone de la phase de combustion dans un moteur
à essence, 21ème Congrès Français de Mécanique, Août 2013, Bordeaux
 Multi-zone Quasi-Dimensional Combustion Models for SI Engines, SAE Technical Paper
N° 2013-24-0025, Septembre 2013, Capri
Je n'oublie pas non plus le long travail de rédaction de ce mémoire ! ! Enﬁn, j'ai appris à
gérer un projet.
D'un point de vue humain, je sors grandie de cette expérience. Déjà parce que j'ai vieilli
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de 3 ans ! Au cours de ces trois ans, j'ai rencontré pas mal de personnes diﬀérentes : des
personnes disponibles et passionnées par leur travail, qui m'ont donné l'envie de continuer,
des personnes qui m'ont intégrées dans leur équipe et qui ont rendu mon travail agréable,
et d'autres personnes...
Je pense avoir appris à m'adapter à toutes les situations, et à ne pas baisser les bras face
aux coups durs.
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Chapitre 7
Annexes
7.1 Annexe A : Systèmes d'équations diﬀérentiels du modèle
à deux zones
Nous présentons dans le tableau 7.1 les variables de notre modèle. Dans ce tableau, k =
air, carb, gb et l = air, carb.
noms des variables désignation des variables
nombres de moles d'air, de carburant et
d'EGR dans la zone de gaz frais
nkgf
nombres de moles d'air, de carburant et
d'EGR entraînés dans la zone de transport
nke
nombres de moles d'air et de carburant en
réaction (nombres de moles d'air et de car-
burant restant à brûler dans la zone en ré-
action)
nlreact
nombres de moles d'air et de carburant
brûlés
nlb
nombre de moles de gaz brûlés ngb
nombres de moles de la zone de gaz frais
et de la zone de gaz brûlés
ngf , nb
températures des gaz frais et d'équilibre
des gaz brûlés
Tgf , Tgb
volumes de la zone de gaz frais et de la
zone de gaz brûlés
Vgf , Vb
pression cylindre P
Table 7.1  Tableau des variables de notre modèle à deux zones
Le système d'équations diﬀérentielles à résoudre est constitué
 des équations de conservation des masses. Nous les écrivons en nombre de moles
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dnkgf
dt
= −dn
k
e
dt
(7.1)
dnlreact
dt
=
dnle
dt
− dn
l
b
dt
(7.2)
dngb
dt
=
dngbe
dt
+
∑
l
Ml
Mgb
dnlb
dt
(7.3)
ngf =
∑
k
nkgf (7.4)
nb =
∑
l
nlreact + ngb (7.5)
avec Mk la masse molaire de l'espèce k.
 de l'équation diﬀérentielle en pression P , établie à partir de l'équation de conservation de
l'énergie appliquée à l'ensemble des gaz dans la chambre de combustion et des expressions
des dérivées en température données un peu plus bas :
dP
dt
=
1
Vgf
γgf
+
Vb
γb
((1− 1
γb
)
dQgbth
dt
+ (1− 1
γgf
)
dQgfth
dt
− P dVcyl
dt
+ (
1
γgf
− 1)∑k dnkgfdt Ukgf +
(
1
γb
− 1)(∑l dnlreactdt U lgb + dngbdt Ugbgb ) + ( 1γgf − 1γb )dQtrdt + RTgbγb dnbdt + RTgfγgf dngfdt )
avec
 γgf =
Cpgf
Cvgf
et γb =
Cpb
Cvb
les ratios des chaleurs spéciﬁques moyennes des mélanges gazeux
dans chaque zone
 Cvb =
∑
l
nlreactC
l
vgb
+ ngbC
gb
vgb
nb
la chaleur spéciﬁque moyenne à volume constant de la
zone de gaz brûlés
 Cvgf =
∑
k n
k
gfC
k
vgf
ngf
la chaleur spéciﬁque moyenne à volume constant de la zone de gaz
frais
 les chaleurs spéciﬁques moyennes à pression constante dans les deux zones se déduisent
directement : Cpgf = R+ Cvgf et Cpb = R+ Cvb , avec R la constante des gaz parfaits
 les chaleurs spéciﬁques molaires à pression et volume constants pour le composant k sont
notées Ckpgf , C
k
vgf
(Ckvgb , C
k
vgb
) dans la zone de gaz frais (respectivement dans la zone de
gaz brûlés)
 Ukgb, U
k
gf respectivement l'énergie interne molaire du composant k dans la zone de gaz
brûlés et de gaz frais

dQtr
dt
=
∑
kH
k
gf
dnke
dt
la variation d'énergie due au transport de gaz frais
 les enthalpies molaires du composant k dans la zone de gaz frais (respectivement dans
la zone de gaz brûlés) sont Hkgf (respectivement H
k
gb)

dQgfth
dt
,
dQgbth
dt
les pertes thermiques pariétales par convection des gaz
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 −P dVcyl
dt
la puissance dégagée par les forces de pression exercées dans le cylindre. Elle
est fonction de la variation du volume cylindre Vcyl, connu analytiquement par :
Vcyl = Vmort +
Cu
2
piD2
2
(1 +
Lb
rm
− cos(θ)−
√
(
Lb
rm
)2 − sin(θ)2) (7.6)
où Vmort, Lb, rm, D, θ, Cu sont respectivement le volume mort, la longueur de bielle, le
rayon vilebrequin, l'alésage, l'angle vilebrequin et la course du piston.
 les équations diﬀérentielles en températures Tgf , Tgb des zones de gaz frais et gaz brûlés,
établies à partir des équations de conservation des énergies et des lois d'état des gaz
parfaits diﬀérenciées, appliquées à chaque zone :
dTgb
dt
=
1
nbCpb
(
dQgbth
dt
− (∑l dnlreactdt U lgb + dngbdt Ugbgb ) + dQtrdt + VbdPdt − dnbdt RTgb)
dTgf
dt
=
1
ngfCpgf
(
dQgfth
dt
−∑k dnkgfdt Ukgf − dQtrdt − dngfdt RTgf + Vgf dPdt )
Le volume de la zone de gaz frais Vgf est déduit des lois d'état des gaz parfaits appliquées
aux gaz frais et aux gaz de la chambre de combustion :
Vgf =
ngfTgfVcyl
ngfTgf + nbTgb
(7.7)
D'après l'équation sur les volumes, le volume de la zone de gaz brûlés Vb vaut :
Vb = Vcyl − Vgf (7.8)
7.2 Annexe B : Systèmes d'équations diﬀérentiels du modèle
à deux zones avec parois
Nous présentons dans le tableau 7.2 les variables de notre modèle. Dans ce tableau,
k = air, carb, gb et l = air, carb.
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noms des variables désignation des variables
nombres de moles d'air, de carburant et
d'EGR dans la zone de gaz frais
nkgf
nombres de moles d'air, de carburant et
d'EGR entraînés dans la zone de transport
en propagation libre
nke,pl
nombres de moles d'air, de carburant et
d'EGR entraînés dans la zone de transport
en interaction avec les parois
nke,ip
nombres de moles d'air et de carburant en
réaction dans la zone de réaction en pro-
pagation libre
nlreact,pl
nombres de moles d'air et de carburant en
réaction dans la zone de réaction en inter-
action avec les parois
nlreact,ip
nombres de moles d'air et de carburant
brûlés dans la zone de réaction en propa-
gation libre
nlb,pl
nombres de moles d'air et de carburant
brûlés dans la zone de réaction en inter-
action avec les parois
nlb,ip
nombre de moles de gaz brûlés en propa-
gation libre
ngb,pl
nombre de moles de gaz brûlés en interac-
tion avec les parois
ngb,ip
nombre de moles de la zone de gaz frais ngf
nombre de moles de la zone de gaz brûlés
en propagation libre
nb,pl
nombre de moles de la zone de gaz brûlés
en interaction avec les parois
nb,ip
température des gaz frais, températures
d'équilibre des gaz brûlés en propagation
libre et en interaction avec les parois
Tgf , Tgb,pl, Tgb,ip
volumes de la zone de gaz frais, des zones
de gaz brûlés en propagation libre et en
interaction avec les parois
Vgf , Vb,pl, Vb,ip
pression cylindre P
Table 7.2  Tableau des variables de notre modèle à deux zones avec parois
Le système d'équations diﬀérentielles à résoudre est constitué
 des équations de conservation des masses. Nous les écrivons en nombre de moles
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dnkgf
dt
= −(dn
k
e,pl
dt
+
dnke,ip
dt
) (7.9)
dnlreact,pl
dt
=
dnle,pl
dt
− dn
l
b,pl
dt
(7.10)
dngb,pl
dt
=
dngbe,pl
dt
+
∑
l
Ml
Mgb
dnlb,pl
dt
(7.11)
dnlreact,ip
dt
=
dnle,ip
dt
− dn
l
b,ip
dt
(7.12)
dngb,ip
dt
=
dngbe,ip
dt
+
∑
l
Ml
Mgb
dnlb,ip
dt
(7.13)
ngf =
∑
k
nkgf (7.14)
nb,pl =
∑
l
nlreact,pl + ngb,pl (7.15)
nb,ip =
∑
l
nlreact,ip + ngb,ip (7.16)
avec Mk la masse molaire de l'espèce k.
 l'équation diﬀérentielle en pression P , établie à partir de l'équation de conservation de
l'énergie appliquée à l'ensemble des gaz dans la chambre de combustion et des expressions
des dérivées en température données un peu plus bas :
dP
dt
=
1
Vgf
γgf
+
Vb,pl
γb,pl
+
Vb,ip
γb,ip
+ (
1
γb,ip
− 1
γb,pl
)(eqipVb,pl − eqplVb,ip)
(
1
γgf
dngf
dt
RTgf + (
1
γb,pl
− ( 1
γb,pl
−
1
γb,ip
)eqip)
dnb,pl
dt
RTgb,pl + (
1
γb,ip
+ (
1
γb,pl
− 1
γb,ip
)eqpl)
dnb,ip
dt
RTgb,ip + (1− 1
γgf
)
dQgfth
dt
+ (1−
1
γb,ip
)
dQgb,ipth
dt
+(
1
γgf
−1)∑k dnkgfdt Ukgf +( 1γb,pl −1− ( 1γb,pl − 1γb,ip )eqip)(∑l dn
l
react,pl
dt
U lgb,pl+
dngb,pl
dt
Ugbgb,pl) + (
1
γb,ip
− 1 + ( 1
γb,pl
− 1
γb,ip
)eqpl)(
∑
l
dnlreact,ip
dt
U lgb,ip +
dngb,ip
dt
Ugbgb,ip) +
1
γgf
∑
kH
k
gf (
dnke,pl
dt
+
dnke,ip
dt
) + (− 1
γb,pl
+ (
1
γb,pl
− 1
γb,ip
)eqip)
∑
kH
k
gf
dnke,pl
dt
+ (− 1
γb,ip
−
(
1
γb,pl
− 1
γb,ip
)eqpl)
∑
kH
k
gf
dnke,ip
dt
− P dVcyl
dt
+ (− 1
γb,pl
+
1
γb,ip
)
dQ23
dt
)
avec
 eqpl =
nb,plCpb,pl
nb,plCpb,pl + nb,ipCpb,ip
et eqip =
nb,ipCpb,ip
nb,plCpb,pl + nb,ipCpb,ip
 γgf =
Cpgf
Cvgf
, γb,pl =
Cpb,pl
Cvb,pl
et γb,ip =
Cpb,ip
Cvb,ip
les ratios des chaleurs spéciﬁques moyennes
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des mélanges gazeux dans chaque zone
 Cvb,pl =
∑
l n
l
react,plC
l
vgb,pl
+ ngb,plC
gb
vgb,pl
nb,pl
la chaleur spéciﬁque moyenne à volume constant
de la zone de gaz brûlés en propagation libre
 Cvb,ip =
∑
l n
l
react,ipC
l
vgb,ip
+ ngb,ipC
gb
vgb,ip
nb,ip
la chaleur spéciﬁque moyenne à volume
constant de la zone de gaz brûlés en interaction avec les parois
 Cvgf =
∑
k n
k
gfC
k
vgf
ngf
la chaleur spéciﬁque moyenne à volume constant des gaz frais
 les chaleurs spéciﬁques à volume constant et pression constante du composant k
dans la zone de gaz frais (respectivement dans les zones de gaz brûlés en propa-
gation libre et en interaction avec les parois) sont notées Ckvgf , C
k
pgf
(respectivement
Ckvgb,pl , C
k
pgb,pl
, Ckvgb,ip , C
k
pgb,ip
)
 les chaleurs spéciﬁques moyennes à pression constante dans les zones se déduisent direc-
tement : Cpgf = R+ Cvgf , Cpb,pl = R+ Cvb,pl et Cpb,ip = R+ Cvb,ip
 les termes Hkgf , H
k
gb,pl, H
k
gb,ip (respectivement U
k
gf , U
k
gb,pl, U
k
gb,ip) sont les enthalpies mo-
laires (respectivement les énergies internes molaires) du composant k dans les zones de
gaz frais, de gaz brûlés en propagation libre et de gaz brûlés en interaction avec les parois

dQgb,ipth
dt
,
dQgfth
dt
sont les pertes thermiques pariétales par convection des gaz
 −P dVcyl
dt
la puissance dégagée par les forces de pression
 les équations diﬀérentielles en température Tgf , Tgb,ip, Tgb,pl, établies à partir des lois
d'état des gaz parfaits diﬀérenciées et des équations de conservation des énergies, appli-
quées aux zones de gaz frais et de gaz brûlés en propagation libre et en interaction avec
les parois :
dTgf
dt
=
1
ngfCpgf
(
dQgfth
dt
−∑k dnkgfdt Ukgf −∑k(dn
k
e,pl
dt
+
dnke,ip
dt
)Hkgf −
dngf
dt
RTgf + Vgf
dP
dt
)
dTgb,pl
dt
=
1
Cpb,plnb,pl
(−dnb,pl
dt
RTgb,pl +
dP
dt
Vb,pl − (
∑
l
dnlreact,pl
dt
U lgb,pl +
dngb,pl
dt
Ugbgb,pl)−
dQlim
dt
− dQ23
dt
+
∑
k
dnke,pl
dt
Hkgf )
dTgb,ip
dt
=
1
Cpb,ipnb,ip
(−dnb,ip
dt
RTgb,ip +
dP
dt
Vb,ip − (
∑
l
dnlreact,ip
dt
U lgb,ip +
dngb,ip
dt
Ugbgb,ip) +
dQlim
dt
+
dQ23
dt
+
∑
k
dnke,ip
dt
Hkgf +
dQgb,ipth
dt
)
avec
dQ23
dt
le terme de transfert de chaleur entre les deux zones de gaz brûlés.
Les dérivées des températures de gaz brûlés Tgb,pl, Tgb,ip peuvent s'écrire diﬀéremment. Si
l'expression de la condition limite
dQlim
dt
, donnée au chapitre 3, section 3.4.2.4, est injectée
dans les équations diﬀérentielles en température, ces dernières s'écrivent :
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dTgb,pl
dt
=
1
Cpb,plnb,pl
(−dQ23
dt
+
nb,plCpb,pl
Cpb,plnb,pl + Cpb,ipnb,ip
(−(varmolpl + varmolip) + dQtr
dt
−
(
dnb,pl
dt
RTgb,pl +
dnb,ip
dt
RTgb,ip) +
dP
dt
(Vb,pl + Vb,ip))
dTgb,ip
dt
=
1
Cpb,ipnb,ip
(
dQ23
dt
+
dQgb,ipth
dt
+
nb,ipCpb,ip
Cpb,plnb,pl + Cpb,ipnb,ip
(−(varmolpl + varmolip) +
dQtr
dt
− (dnb,pl
dt
RTgb,pl +
dnb,ip
dt
RTgb,ip) +
dP
dt
(Vb,pl + Vb,ip))
avec

dQtr
dt
=
∑
kH
k
gf (
dnke,pl
dt
+
dnke,ip
dt
) la variation d'énergie due au transport de gaz frais
 varmolpl =
∑
l
dnlreact,pl
dt
U lgb,pl +
dngb,pl
dt
Ugbgb,pl le terme de variation d'énergie interne lié
aux variations des nombres de moles dans la zone de gaz brûlés en propagation libre
 varmolip =
∑
l
dnlreact,ip
dt
U lgb,ip +
dngb,ip
dt
Ugbgb,ip le terme de variation d'énergie interne lié
aux variations des nombres de moles dans la zone de gaz brûlés en interaction avec les
parois
L'écart entre les deux températures Tgb,pl et Tgb,ip est donc induit par les ﬂux thermiques
pariétaux.
Les volumes Vb,pl, Vb,ip sont déduits des lois d'état des gaz parfaits appliquées aux gaz
contenus dans les zones de gaz brûlés et aux gaz dans la chambre de combustion :
Vb,pl =
nb,plTgb,plVcyl
ngfTgf + nb,plTgb,pl + nb,ipTgb,ip
(7.17)
Vb,ip =
nb,ipTgb,ipVcyl
ngfTgf + nb,plTgb,pl + nb,ipTgb,ip
(7.18)
Le volume de la zone de gaz frais Vgf se déduit directement de l'équation des volumes :
Vgf = Vcyl − Vb,pl − Vb,ip (7.19)
7.3 Annexe C : Systèmes d'équations diﬀérentielles du mo-
dèle à trois zones à ﬂamme discrétisée
Nous présentons dans le tableau 7.3 les variables de notre modèle. Dans ce tableau,
1 ≤ i ≤ N , k = air, carb, gb et l = air, carb.
209
noms des variables désignation des variables
nombres de moles d'air, de carburant et
d'EGR dans la zone de gaz frais
nkgf
nombres de moles d'air, de carburant et
d'EGR entraînés dans la zone de transport
en propagation libre
nke,pl
nombres de moles d'air, de carburant et
d'EGR entraînés dans la zone de transport
en interaction avec les parois
nke,ip
nombres de moles d'air et de carburant en
réaction dans la ieme zone de réaction en
propagation libre
nlreact,pli
nombres de moles d'air et de carburant en
réaction dans la ieme zone de réaction en
interaction avec les parois
nlreact,ipi
nombres de moles d'air et de carburant
brûlés dans la ieme zone de réaction en pro-
pagation libre
nlb,pli
nombres de moles d'air et de carburant
brûlés dans la ieme zone de réaction en in-
teraction avec les parois
nlb,ipi
nombre de moles de gaz brûlés lié à la ieme
zone en propagation libre
ngb,pli
nombre de moles de gaz brûlés lié à la ieme
zone en interaction avec les parois
ngb,ipi
nombre de moles de gaz frais ngf
nombre de moles du mélange gazeux
constitué de réactifs et de gaz brûlés liés
à la ieme zone en réaction en propagation
libre
nb,pli
nombre de moles du mélange gazeux
constitué de réactifs et de gaz brûlés liés
à la ieme zone en réaction en interaction
avec les parois
nb,ipi
température des gaz frais, températures
d'équilibre des gaz brûlés produits par la
ieme zone en propagation libre et en inter-
action avec les parois
Tgf , Tgb,pli , Tgb,ipi
volume des gaz frais Vgf
volume du mélange gazeux constitué de ré-
actifs et des gaz brûlés liés à la ieme zone
en propagation libre
Vb,pli
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volume du mélange gazeux constitué de ré-
actifs et des gaz brûlés liés à la ieme zone
en réaction en interaction avec les parois
Vb,ipi
pression cylindre P
Table 7.3  Tableau des variables de notre modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée
Dans les lignes qui suivent, la dernière zone en réaction est indicée N , 1 ≤ i ≤ N .
Le système d'équations diﬀérentielles à résoudre est constitué
 des équations de conservation des masses. Nous les écrivons en nombre de moles
dnkgf
dt
= −(dn
k
e,pl
dt
+
dnke,ip
dt
) (7.20)
dnlreact,pli
dt
=
dnle,pl
dt
− dn
l
b,pli
dt
(7.21)
dngb,pli
dt
=
dngbe,pl
dt
+
∑
l
dnlb,pli
dt
(7.22)
dnlreact,ipi
dt
=
dnle,ip
dt
− dn
l
b,ipi
dt
(7.23)
dngb,ipi
dt
=
dngbe,ip
dt
+
∑
l
dnlb,ipi
dt
(7.24)
ngf =
∑
k
nkgf (7.25)
nb,pli =
∑
l
nlreact,pli + ngb,pli (7.26)
nb,ipi =
∑
l
nlreact,ipi + ngb,ipi (7.27)
avec Mk la masse molaire de l'espèce k. Si 1 ≤ i ≤ N − 1, les termes
dnke,pl
dt
,
dnke,ip
dt
dans
les équations relatives à la zone i sont nuls.
 l'équation diﬀérentielle en pression P , établie à partir de l'équation de conservation de
l'énergie appliquée à l'ensemble des gaz dans la chambre de combustion et des expressions
des dérivées en température données plus bas :
dP
dt
=
1
Vgf
γgf
+
∑
i
Vb,pli
γb,pli
+
∑
i
Vb,ipi
γb,ipi
+
∑
i(
1
γb,ipi
− 1
γb,pli
)(eqipiVb,pli − eqpliVb,ipi)
(
1
γgf
dngf
dt
RTgf +
∑
i(
1
γb,pli
− ( 1
γb,pli
− 1
γb,ipi
)eqipi)
dnb,pli
dt
RTgb,pli +
∑
i(
1
γb,ipi
+ (
1
γb,pli
−
1
γb,ipi
)eqpli)
dnb,ipi
dt
RTgb,ipi + (1−
1
γgf
)
dQgfth
dt
+
∑
i(1−
1
γb,ipi
)
dQgb,ipith
dt
+ (
1
γgf
−
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1)
∑
k
dnkgf
dt
Ukgf +
∑
i(
1
γb,pli
− 1− ( 1
γb,pli
− 1
γb,ipi
)eqipi)(
∑
l
dnlreact,pli
dt
U lgb,pli +
dngb,pli
dt
Ugbgb,pli)+
∑
i(
1
γb,ipi
−1+( 1
γb,pli
− 1
γb,ipi
)eqipi)(
∑
l
dnlreact,ipi
dt
U lgb,ipi+
dngb,ipi
dt
Ugbgb,ipi)+
1
γgf
∑
kH
k
gf (
dnke,pl
dt
+
dnke,ip
dt
) + (− 1
γb,plN
+ (
1
γb,plN
− 1
γb,ipN
)eqipN )
∑
kH
k
gf
dnke,pl
dt
+
(− 1
γb,ipN
− ( 1
γb,plN
− 1
γb,ipN
)eqplN )
∑
kH
k
gf
dnke,ip
dt
− P dV
dt
+
∑
i(−
1
γb,pli
+
1
γb,ipi
)
dQ23,i
dt
)
avec
 eqpli =
nb,pliCpb,pli
nb,pliCpb,pli + nb,ipiCpb,ipi
et eqipi =
nb,ipiCpb,ipi
nb,pliCpb,pli + nb,ipiCpb,ipi
 γgf =
Cpgf
Cvgf
, γb,pli =
Cpb,pli
Cvb,pli
et γb,ipi =
Cpb,ipi
Cvb,ipi
les ratios des chaleurs spéciﬁques moyennes
des mélanges gazeux
 Cvb,pli =
∑
l n
l
react,pli
C lvgb,pli
+ ngb,pliC
gb
vgb,pli
nb,pli
la chaleur spéciﬁque moyenne à volume
constant du mélange gazeux constitué de réactifs et de gaz brûlés liés à la ime zone
de réaction en propagation libre
 Cvb,ipi =
∑
l n
l
react,ipi
C lvgb,ipi
+ ngb,ipiC
gb
vgb,ipi
nb,ipi
la chaleur spéciﬁque moyenne à volume
constant du mélange gazeux constitué de réactifs et de gaz brûlés liés à la ime zone
de réaction en interaction avec les parois
 Cvgf =
∑
k n
k
gfC
k
vgf
ngf
la chaleur spéciﬁque moyenne à volume constant des gaz frais
 les chaleurs spéciﬁques à volume constant et pression constante du composant k des gaz
frais (des mélanges gazeux constitués de réactifs et de gaz brûlés liés respectivement aux
ime zones de réaction en propagation libre et en interaction avec les parois) sont notées
Ckvgf , C
k
pgf
(respectivement Ckvgb,pli , C
k
pgb,pli
, Ckvgb,ipi
, Ckpgb,ipi
)
 les chaleurs spéciﬁques moyennes à pression constante se déduisent directement : Cpgf =
R+ Cvgf , Cpb,pli = R+ Cvb,pli et Cpb,ipi = R+ Cvb,ipi
 les termes Hkgf , H
k
gb,pli
, Hkgb,ipi (respectivement U
k
gf , U
k
gb,pli
, Ukgb,ipi) sont les enthalpies mo-
laires (énergies internes molaires) du composant k dans la zone de gaz frais, dans les
mélanges gazeux constitués de réactifs et de gaz brûlés liés aux ime zones de réaction en
propagation libre et en interaction avec les parois

dQgb,ipith
dt
,
dQgfth
dt
sont les pertes thermiques pariétales par convection des gaz
 −P dVcyl
dt
la puissance dégagée par les forces de pression
 les équations diﬀérentielles en température Tgf , Tgb,ipi , Tgb,pli , établies à partir des lois
d'état des gaz parfaits diﬀérenciées et des équations de conservation des énergies, appli-
quées à la zone de gaz frais et aux N zones en réaction :
dTgf
dt
=
1
Cpgfngf
(−dngf
dt
RTgf +
dP
dt
Vgf +
dQgfth
dt
−∑k dnkgfdt Ukgf −∑k(dn
k
e,pl
dt
+
dnke,ip
dt
)Hkgf )
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dTgb,pli
dt
=
1
Cpb,plinb,pli
(−dnb,pli
dt
RTgb,pli +
dP
dt
Vb,pli − (
∑
l
dnlreact,pli
dt
U lgb,pli +
dngb,pli
dt
Ugbgb,pli)−
dQlim,i
dt
− dQ23,i
dt
+
∑
k
dnke,pl
dt
Hkgf )
dTgb,ipi
dt
=
1
Cpb,ipinb,ipi
(−dnb,ipi
dt
RTgb,ipi +
dP
dt
Vb,ipi − (
∑
l
dnlreact,ipi
dt
U lgb,ipi +
dngb,ipi
dt
Ugbgb,ipi) +
dQlim,i
dt
+
dQ23,i
dt
+
dQgb,ipith
dt
+
∑
k
dnke,ip
dt
Hkgf )
avec
dQ23i
dt
le terme de transfert de chaleur entre les mélanges gazeux.
Dans les équations précédentes, si 1 ≤ i ≤ N − 1, les termes ∑k dnke,ipdt Hkgf ,∑k dn
k
e,pl
dt
Hkgf
dans les équations relatives à la zone i sont nuls.
Les équations diﬀérentielles en température peuvent s'écrire diﬀéremment. Si l'expression
du terme
dQlim,i
dt
est injectée dans ces dernières, nous obtenons pour les i zones en réaction
en propagation libre et en interaction avec les parois :
dTgb,pli
dt
=
1
Cpb,plinb,pli
(−dQ23,i
dt
+
nb,pliCpb,pli
Cpb,plinb,pli + Cpb,ipinb,ipi
(−(varmolpli + varmolipi)−
(
dnb,pli
dt
RTgb,pli +
dnb,ipi
dt
RTgb,ipi) +
dQtr
dt
+
dP
dt
(Vb,pli + Vb,ipi))
dTgb,ipi
dt
=
1
Cpb,ipinb,ipi
(
dQ23,i
dt
+
nb,ipiCpb,ipi
Cpb,plinb,pli + Cpb,ipinb,ipi
(−(varmolpli + varmolipi)−
(
dnb,pli
dt
RTgb,pli +
dnb,ipi
dt
RTgb,ipi) +
dQtr
dt
+
dP
dt
(Vb,pli + Vb,ipi) +
dQgb,ipith
dt
)
Dans les équations précédentes, on a :
 varmolpli =
∑
l
dnlreact,pli
dt
U lgb,pli +
dngb,pli
dt
Ugbgb,pli le terme de variation d'énergie interne
lié aux variations des nombres de moles dans la ieme zone en réaction en propagation
libre
 varmolipi =
∑
l
dnlreact,ipi
dt
U lgb,ipi +
dngb,ipi
dt
Ugbgb,ipi le terme de variation d'énergie interne
lié aux variations des nombres de moles dans la ieme zone en réaction en interaction avec
les parois

dQtr
dt
=
∑
k(
dnke,pl
dt
+
dnke,ip
dt
)Hkgf le terme de variation d'énergie lié au transport des gaz
frais dans la ﬂamme. Si 1 ≤ i ≤ N − 1, dQtr
dt
= 0
L'écart entre les deux températures Tgb,pli et Tgb,ipi est donc induit par la présence des
ﬂux thermiques pariétaux.
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Les volumes sont calculés à partir des lois d'état des gaz parfaits et de l'équation des
volumes : 
Vb,pli =
nb,pliRTgb,pli
P
Vb,ipi =
nb,ipiRTgb,ipi
P
Vgf = Vcyl −
∑
i
Vb,pli −
∑
i
Vb,ipi
(7.28)
7.4 Annexe D : Comparaison des pertes thermiques parié-
tales totales calculées par le modèle zéro-dimensionnel et
par Simcyde
Dans notre modèle zéro-dimensionnel à deux zones, les pertes thermiques pariétales totales
dQth
dt
sont calculées par une loi de Newton :
dQth
dt
= −cth(hthgf (Tgf − Tw)Sgf + hthgb(Tgb − Tw)Sb) (7.29)
avec Sgf la surface d'échange des gaz frais (respectivement Sb la surface d'échange des
gaz brûlés et en réaction) avec l'ensemble des parois de température moyenne Tw, Tgf , Tgb
les températures des gaz frais et des gaz brûlés à l'équilibre. Les coeﬃcients d'échange
hthgf , hthgb sont formulés à partir de la corrélation de Woschni [37].
Dans les modèles à deux zones avec parois et ﬂamme discrétisée, les pertes thermiques
pariétales totales sont calculées par des équations de même nature.
Initialement, dans nos modèles, les valeurs du paramètre cth, présent dans l'équation 7.29,
sont ﬁxées à celles calculées par l'outil Simcyde. Le détail du calcul de cth est explicité
dans le chapitre 4, section 4.1.2. Après calibration de nos modèles zéro-dimensionnels,
le paramètre cth est réajusté de telle sorte que les pertes thermiques pariétales totales,
calculées par nos modèles et par Simcyde, soient les plus proches possibles.
Les pertes thermiques pariétales totales, calculées par nos modèles et par Simcyde, sont
comparées pendant la phase de combustion : nous vériﬁons qu'elles sont bien corrélées sur
les ﬁgures 7.1a et 7.1b.
7.5 Annexe E : Calcul de la composition d'équilibre des gaz
brûlés
Dans Simcyde, un schéma global à une étape et à 14 espèces, dans lesquelles les 12 espèces
de gaz brûlés sont à l'équilibre chimique, décrit la réaction de combustion. La méthode
numérique calculant la composition des gaz brûlés à l'équilibre est celle d'Olikara [43].
Elle est employée à l'identique dans nos modèles zéro-dimensionnels. Il existe cependant
d'autres méthodes de calcul de composition de gaz brûlés à l'équilibre, comme celle
utilisant la fonction de Gibbs.
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Figure 7.1  Comparaison des pertes thermiques pariétales totales calculées par nos mo-
dèles zéro-dimensionnels et par Simcyde, points de fonctionnement à régime 2000tr/min,
PMI = 3bars (ﬁgure a), à régime 3000tr/min, PMI = 20bars (ﬁgure b)
On écrit la réaction globale de combustion d'un carburant de composition CxHyOzNt :
xfuel[CxHyOzNt +
x+ y/4− z/2
Ri
(O2 + αN2 + βAr)]→
x1H+x2O+x3N+x4H2+x5OH+x6CO+x7NO+x8O2+x9H2O+x10CO2+x11N2+x12Ar
Avec α = 4 et β = 0, 044. Les paramètres x, y, z, t sont fonctions du carburant utilisé,
pour l'essence x = 7, 76, y = 13, 1, z = 0, t = 0. La richesse Ri est connue. On cherche à
calculer les fractions molaires xi de chaque molécule de gaz brûlés et la fraction molaire
de carburant xfuel. On écrit dans les lignes qui suivent le système d'équations à résoudre,
valable quelque soit le carburant utilisé. Ce système est constitué :
 des équations de conservation du carbone C, de l'hydrogèneH, de l'oxygène O, de l'azote
N et de l'argon Ar, écrites respectivement dans les lignes qui suivent :
xxfuel = x6 + x10 (7.30)
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yxfuel = x1 + 2x4 + x5 + 2x9 (7.31)
zxfuel = x2 + x5 + x6 + x7 + 2x8 + x9 + 2x10 − 2xfuelx+ y/4− z/2
Ri
(7.32)
txfuel = x3 + x7 + 2x11 − 2αxfuelx+ y/4− z/2
Ri
(7.33)
x12 = xfuel
x+ y/4− z/2
Ri
β (7.34)
 des expressions des constantes d'équilibre des sept réactions de dissociation suivantes :
1
2
H2 ↔ H
K1 =
x1
√
P√
x4
(7.35)
1
2
O2 ↔ O
K2 =
x2
√
P√
x8
(7.36)
1
2
N2 ↔ N
K3 =
x3
√
P√
x11
(7.37)
1
2
H2 +
1
2
O2 ↔ OH
K4 =
x5√
x4
√
x8
(7.38)
1
2
O2 +
1
2
N2 ↔ NO
K5 =
x7√
x8
√
x11
(7.39)
1
2
O2 +H2 ↔ H2O
K6 =
x9√
P
√
x8x4
(7.40)
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12
O2 + CO ↔ CO2
K7 =
x10√
P
√
x8x6
(7.41)
Avec P la pression en bars.
Une expression théorique des log(Ki) (1 ≤ i ≤ 7), fonction de t = T
103
avec T la tempéra-
ture des gaz, est donnée dans [43] :
log(Ki) = A ln(t) +
B
t
+ C +Dt+ Et2 (7.42)
où A,B,C,D sont des valeurs variables selon la réaction de dissociation, regroupées dans
le tableau 7.4.
La fonction log(Ki) est construite de telle sorte que, pour une température donnée, les
valeurs approchées sont les valeurs de constantes de formation issues des tables de JANAF
[44].
composant Ki A B C D E
H K1 0.432168 -11.2464 2.67269 -0.07457 0.00242484
O K2 0.310805 -12.954 3.21779 -0.073834 0.00344645
N K3 0.389716 -24.5828 3.14505 -0.096337 0.00585643
OH K4 -0.141784 -2.13308 0.853461 0.03550 -0.00310227
NO K5 0.0150879 -4.70959 0.64609 0.00272805 -0.00154444
H2O K6 -0.752364 12.421 -2.60286 0.259556 -0.0162687
CO2 K7 -0.00415302 14.8627 -4.75746 0.124699 -0.00900227
Table 7.4  Tableau des log(Ki), valeurs tirées de [43]
 de la contrainte imposée sur les fractions molaires des produits :∑12
i=1 xi = 1
7.6 Annexe F : Résultats de simulation sur plage de fonc-
tionnement moteur
7.6.1 Résultats de simulation pour les points de fonctionnement à ré-
gime 3000tr/min, variation de charge
7.6.1.1 Résultats de simulation pour le modèle à deux zones
Les pressions cylindres expérimentales et calculées par le modèle à deux zones sont tracées
respectivement en trait plein et en pointillés sur la ﬁgure 7.2, pour diﬀérentes PMI. Les
lois de dégagement d'énergie calculées par Simcyde et par le modèle à deux zones sont
représentées respectivement en trait plein et en pointillés sur la ﬁgure 7.3, pour diﬀérentes
PMI.
Les valeurs optimales des paramètres de calibration cτ , kcomb, cth sont visibles sur les ﬁgures
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Figure 7.2  Pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones et pressions expéri-
mentales pour les points de fonctionnement à régime de 3000tr/min, variation de charge
Figure 7.3  Lois de dégagement d'énergie calculées par le modèle à deux zones et par
Simcyde pour les points de fonctionnement à régime de 3000tr/min, variation de charge
7.4a, 7.4b et 7.4c.
Les erreurs relatives sur la pression maximale Pmax et les erreurs de calage de la Pmax sont
représentées respectivement sur les ﬁgures 7.5a et 7.5b.
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Figure 7.4  Valeurs des paramètres de calibration cτ (ﬁgure a), kcomb (ﬁgure b) et cth
(ﬁgure c) pour les points de fonctionnement à régime de 3000tr/min, variation de charge
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Figure 7.5  Erreurs relatives sur la Pmax (ﬁgure a) et erreurs absolues sur le CA Pmax
(ﬁgure b) pour les points de fonctionnement à régime de 3000tr/min, variation de charge
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7.6.1.2 Résultats de simulation pour le modèle à deux zones avec parois
Sur la ﬁgure 7.6 (respectivement sur la ﬁgure 7.7) sont tracées les pressions cylindres
expérimentales en trait plein et les pressions cylindres calculées par le modèle à deux
zones avec parois en pointillés (respectivement les lois de dégagement d'énergie calculées
par Simcyde en trait plein et par le modèle à deux zones avec parois en pointillés), pour
diﬀérentes PMI.
Figure 7.6  Pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones avec parois et pres-
sions expérimentales pour les points de fonctionnement à régime de 3000tr/min, variation
de charge
Les valeurs optimales des paramètres de calibration cτ , kcomb, cth sont visibles sur les ﬁgures
7.8a, 7.8b et 7.8c. Le paramètre cth a été modiﬁé après calibration des paramètres cτ et
kcomb, aﬁn que les pertes thermiques pariétales calculées par notre modèle et par Simcyde
s'ajustent au mieux.
Les erreurs relatives sur la pression maximale Pmax et les erreurs de calage de la Pmax sont
représentées respectivement sur les ﬁgures 7.9a et 7.9b.
7.6.1.3 Résultats de simulation pour le modèle à deux zones à ﬂamme discré-
tisée
Sur la ﬁgure 7.10 (respectivement sur la ﬁgure 7.11) sont représentées les pressions
cylindres expérimentales en trait plein et les pressions cylindres calculées par le modèle
à deux zones à ﬂamme discrétisée en pointillés (respectivement les lois de dégagement
d'énergie calculées par Simcyde en trait plein et par le modèle à deux zones à ﬂamme
discrétisée en pointillés), pour diﬀérentes PMI.
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Figure 7.7  Lois de dégagement d'énergie calculées par le modèle à deux zones avec parois
et par Simcyde pour les points de fonctionnement à régime de 3000tr/min, variation de
charge
Pour un pas angulaire de discrétisation ﬁxé à 7 deg, le nombre ﬁnal de zones en réaction
discrétisant la ﬂamme est représenté sur la ﬁgure 7.12.
Les valeurs optimales des paramètres de calibration cτ , kcomb, cth sont visibles sur les ﬁgures
7.13a, 7.13b et 7.13c.
Les erreurs relatives sur la pression maximale Pmax et les erreurs de calage de la Pmax sont
représentées respectivement sur les ﬁgures 7.14a et 7.14b.
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Figure 7.8  Valeurs des paramètres de calibration cτ (ﬁgure a), kcomb (ﬁgure b) et cth
(ﬁgure c) pour les points de fonctionnement à régime de 3000tr/min, variation de charge
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Figure 7.9  Erreurs relatives sur la Pmax (ﬁgure a) et erreurs absolues sur le CA Pmax
(ﬁgure b) pour les points de fonctionnement à régime de 3000tr/min, variation de charge
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Figure 7.10  Pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée
et pressions expérimentales pour les points de fonctionnement à régime de 3000tr/min,
variation de charge
Figure 7.11  Lois de dégagement d'énergie calculées par le modèle à deux zones à ﬂamme
discrétisée et par Simcyde pour les points de fonctionnement à régime de 3000tr/min,
variation de charge
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Figure 7.12  Nombres de zones en réaction discrétisant la ﬂamme pour les points de
fonctionnement à régime de 3000tr/min, variation de charge
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Figure 7.13  Valeurs des paramètres de calibration cτ (ﬁgure a), kcomb (ﬁgure b) et cth
(ﬁgure c) pour les points de fonctionnement à régime de 3000tr/min, variation de charge
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Figure 7.14  Erreurs relatives sur la Pmax (ﬁgure a) et erreurs absolues sur le CA Pmax
(ﬁgure b) pour les points de fonctionnement à régime de 3000tr/min, variation de charge
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7.6.2 Résultats de simulation pour les points de fonctionnement à ré-
gime 4000tr/min, variation de charge
7.6.2.1 Résultats de simulation pour le modèle à deux zones
Nous représentons sur la ﬁgure 7.15 (respectivement sur la ﬁgure 7.16) les pressions
cylindres expérimentales en trait plein et les pressions cylindres calculées par le modèle à
deux zones en pointillés (respectivement les lois de dégagement d'énergie (lde) calculées
par Simcyde en trait plein et par le modèle à deux zones en pointillés), pour diﬀérentes
pressions moyennes indiquées (PMI).
Figure 7.15  Pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones et pressions cy-
lindres expérimentales pour les points de fonctionnement à régime de 4000tr/min, variation
de charge
Les valeurs optimales des paramètres de calibration cτ , kcomb, cth sont présentées sur les
ﬁgures 7.17a, 7.17b et 7.17c. Les erreurs relatives sur la Pmax et les erreurs de calage sur
le CA Pmax sont tracées pour chaque point de fonctionnement simulé respectivement sur
les ﬁgures 7.18a et 7.18b.
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Figure 7.16  Lois de dégagement d'énergie calculées par le modèle à deux zones et par
Simcyde pour les points de fonctionnement à régime de 4000tr/min, variation de charge
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Figure 7.17  Valeurs des paramètres de calibration cτ (ﬁgure a), kcomb (ﬁgure b) et cth
(ﬁgure c) pour les points de fonctionnement à régime de 4000tr/min, variation de charge
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Figure 7.18  Erreurs relatives sur la Pmax (ﬁgure a) et erreurs absolues sur le CA Pmax
(ﬁgure b) pour les points de fonctionnement à régime de 4000tr/min, variation de charge
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7.6.2.2 Résultats de simulation pour le modèle à deux zones avec parois
Sur la ﬁgure 7.19 (respectivement sur la ﬁgure 7.20) sont représentées les pressions cylindres
expérimentales en trait plein et les pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones
avec parois en pointillés (respectivement les lois de dégagement d'énergie (lde) calculées
par Simcyde en trait plein et par le modèle à deux zones avec parois en pointillés), pour
diﬀérentes PMI.
Figure 7.19  Pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones avec parois et pres-
sions expérimentales pour les points de fonctionnement à régime de 4000tr/min, variation
de charge
Figure 7.20  Lois de dégagement d'énergie calculées par le modèle à deux zones avec
parois et par Simcyde pour les points de fonctionnement à régime de 4000tr/min, variation
de charge
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Les valeurs optimales des paramètres de calibration cτ , kcomb, cth sont visibles sur les ﬁgures
7.21a,7.21b et 7.21c.
Les erreurs relatives sur la Pmax et les erreurs de calage de la Pmax sont tracées respecti-
vement sur les ﬁgures 7.22a et 7.22b.
7.6.2.3 Résultats de simulation pour le modèle à deux zones à ﬂamme discré-
tisée
Sur la ﬁgure 7.23 (respectivement sur la ﬁgure 7.24) sont représentées les pressions cylindres
expérimentales en trait plein et les pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones
à ﬂamme discrétisée en pointillés (respectivement les lois de dégagement d'énergie (lde)
calculées par Simcyde en trait plein et par le modèle à deux zones à ﬂamme discrétisée en
pointillés), pour diﬀérentes PMI.
Pour un pas angulaire de discrétisation ﬁxé à 7 deg, le nombre ﬁnal de zones en réaction
discrétisant la ﬂamme est représenté sur la ﬁgure 7.25.
Les valeurs optimales des paramètres de calibration cτ , kcomb, cth sont représentées sur les
ﬁgures 7.26a, 7.26b et 7.26c.
Les erreurs relatives sur la Pmax et l'erreur de calage sur le CA Pmax sont tracées pour les
points de fonctionnements simulés sur les ﬁgures 7.27a et 7.27b.
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Figure 7.21  Valeurs des paramètres de calibration cτ (ﬁgure a), kcomb (ﬁgure b) et cth
(ﬁgure c) pour les points de fonctionnement à régime de 4000tr/min, variation de charge
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Figure 7.22  Erreurs relatives sur la Pmax (ﬁgure a) et erreurs absolues sur le CA Pmax
(ﬁgure b) pour les points de fonctionnement à régime de 4000tr/min, variation de charge
236
Figure 7.23  Pressions cylindres calculées par le modèle à deux zones à ﬂamme discré-
tisée et pressions cylindres expérimentales pour les points de fonctionnement à régime de
4000tr/min, variation de charge
Figure 7.24  Lois de dégagement d'énergie calculées par le modèle à deux zones à ﬂamme
discrétisée et par Simcyde pour les points de fonctionnement à régime de 4000tr/min,
variation de charge
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Figure 7.25  Nombres de zones en réaction discrétisant la ﬂamme pour les points de
fonctionnement à régime de 4000tr/min, variation de charge
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Figure 7.26  Valeurs des paramètres de calibration cτ (ﬁgure a), kcomb (ﬁgure b) et cth
(ﬁgure c) pour les points de fonctionnement à régime de 4000tr/min, variation de charge
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Figure 7.27  Erreurs relatives sur la Pmax (ﬁgure a) et erreurs absolues sur le CA Pmax
(ﬁgure b) pour les points de fonctionnement à régime de 4000tr/min, variation de charge
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7.7 Annexe G : Fonctionnement de l'outil Simcyde
Simcyde est un outil utilisé en interne chez Renault pour eﬀectuer des analyses de com-
bustion sur des plages de fonctionnement moteur. Il est construit à partir d'un modèle
0D monozone de cycle moteur. A partir de données expérimentales (les masses d'air, de
carburant et d'EGR introduites dans le cylindre, la pression cylindre mesurée, ...) et d'un
modèle de pertes thermiques pariétales, la loi de dégagement d'énergie est calculée. Une
schématisation du fonctionnement de Simcyde est donnée sur la ﬁgure 7.28. La composi-
Figure 7.28  Fonctionnement de Simcyde
tion au RFA est connue à partir des données expérimentales (masses d'air et de carburant
déduites du remplissage et de la richesse, taux d'EGR connu) et d'un modèle de calcul de
taux de GBR, décrit plus loin. A l'initialisation, le taux de GBR est supposé égal à 0.
Un modèle de pertes thermiques pariétales est introduit pour calculer les pertes thermiques
pariétales instantannées
dQth
dt
. Le modèle utilisé est une loi de Newton, avec un coeﬃcient
d'échange global calculé par la corrélation de Woschni [37]. Le coeﬃcient d'échange est
corrigé par un paramètre de calibration cth choisi au départ arbitrairement.
L'application du premier principe de la thermodynamique diﬀérencié dans la chambre de
combustion permet de calculer la loi de dégagement d'énergie
dQcomb
dt
:
dU
dt
= −P dVcyl
dt
+
dQcomb
dt
+
dQth
dt
(7.43)
avec U l'énergie interne dans le cylindre et −P dVcyl
dt
le travail des forces de pression.
A partir de la loi de dégagement d'énergie
dQcomb
dt
, l'avancement de la réaction de combus-
tion peut être déduit. Le calcul de l'évolution des masses des diﬀérentes espèces chimiques
est eﬀectué à l'aide d'un modèle de chimie d'Olikara [43]. A toute valeur du coeﬃcient
correctif cth des pertes thermiques pariétales correspond donc un avancement de réaction
de combustion, et donc une concentration ﬁnale d'imbrûlés à l'AOE.
Connaissant la quantité d'imbrûlés réelle, mesurée expérimentalement, on corrige les pertes
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thermiques pariétales à l'aide du coeﬃcient cth, de telle sorte que la quantité d'imbrûlés
calculée corresponde eﬀectivement à celle de l'essai.
Le calcul du taux de GBR s'eﬀectue par un modèle simple, dans lequel on suppose que la
masse de GBR présente au RFA est la masse de gaz brûlés contenue dans le cylindre au
moment de la fermeture des soupapes d'échappement. L'échappement est simulé par un
modèle de détente isentropique, permettant d'obtenir la température au RFE. Au RFE, la
loi des gaz parfaits permet d'obtenir la masse totale de gaz contenue dans le cylindre, soit
la masse de GBR.
7.8 Annexe H : Conditions initiales des points de fonction-
nement 3000tr/min, variation de PMI
PMI 3 5 7 13,5 20
angle d'al-
lumage (°)
341 345 347 349 355
masse d'air,
carburant,
EGR (mg)
105/7/16 156/11/16,8 206/14,5/17,8 353/24,8/18,2 526/36,9/22
pression à
l'allumage
(bars)
5,27 8,5 11,6 20 33,5
température
à l'allumage
(Kelvin)
409 429 435 447 478
énergie
cinétique
turbulente
à l'allumage
(mm/s)
8,66 10,4 12,2 19,2 25,5
température
de parois
(Kelvin)
152 166 177,6 208 232
Table 7.5  Conditions initiales points de fonctionnement 3000tr/min, variation de PMI
242
7.9 Annexe I : Conditions initiales des points de fonctionne-
ment 4000tr/min, variation de PMI
PMI 3 5 7 13,5 20
angle d'al-
lumage (°)
341 344 345 347 353
masse d'air,
carburant,
EGR (mg)
115/8/14,7 165/11,7/16,7 215/15,1/17,8 364/25,6/20,6 536/37,6/28,7
pression à
l'allumage
(bars)
6 9,06 11,8 20,2 34,1
température
à l'allumage
(Kelvin)
450 453 452 448 484
énergie
cinétique
turbulente
à l'allumage
(mm/s)
18 19,5 25 40 52
température
de parois
(Kelvin)
164,7 185,5 205 252 258
Table 7.6  Conditions initiales points de fonctionnement 4000tr/min, variation de PMI
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MODELISATION 0D POUR LA COMBUSTION DANS LES MOTEURS A 
ALLUMAGE COMMANDE : DEVELOPPEMENTS EN PROCHE PAROI ET DANS LE 
FRONT DE FLAMME  
RESUME : Depuis quelques années, les modèles 0D trouvent un regain d’intérêt auprès des 
motoristes. En effet, ces modèles, fournissant aisément un comportement thermodynamique du 
moteur, peuvent être couplés avec des outils de contrôle moteur. Néanmoins, leur précision doit être 
augmentée, pour répondre aux enjeux technologiques actuels. Dans les moteurs à allumage 
commandé, la flamme turbulente prémélangée est modélisée comme un ensemble de flammelettes 
cohérentes entre elles. Cette approche généraliste nécessite un traitement particulier en proche 
paroi, motivé par une modification de la structure de flamme due aux couches limites thermique et 
cinématique. Ce présent travail propose des approches de modélisations 0D de la combustion, en 
proche paroi et dans la zone réactionnelle de la flamme. Pour modéliser la combustion en proche 
paroi, la flamme est scindée en une contribution en propagation libre, et une contribution en 
interaction avec les parois. Chaque contribution est divisée en une zone de transport, dans laquelle 
l'entraînement des gaz frais est décrit, et une zone de réaction, dans laquelle la réaction de 
combustion est modélisée. L'ajout d'une zone de réaction en interaction avec les parois permet de 
modéliser un gradient de température et une réaction de combustion ralentie en proche paroi. Pour 
modéliser la zone réactionnelle, une discrétisation de la flamme en N zones de réaction 
indépendantes est proposée. Une plage de fonctionnement moteur a été simulée avec nos 
approches de modélisation, afin de quantifier la variabilité des paramètres de calibration. Pour ce 
faire, les modèles sont calibrés sur chaque point de fonctionnement, par une méthode de 
minimisation de l'erreur quadratique moyenne sur la loi de dégagement d'énergie.  Des corrélations 
aisées de paramètres de calibration peuvent être établies, en fonction de paramètres moteurs. Les 
résultats de simulations, obtenus à partir de ces corrélations, sont satisfaisants.   
Mots clés : moteur à allumage commandé, combustion turbulente prémélangée, flammelette, 
modèle zéro-dimensionnel, couche limite, front de flamme. 
 
0D MODELING FOR COMBUSTION IN SI ENGINES : NEAR WALLS AND FRONT 
OF FLAME DEVELOPMENTS 
ABSTRACT : Recently, the interest for zero-dimensional models has increased. Indeed, these 
models provide easily the engines thermodynamic behavior and can be coupled with control tools. 
However, their accuracy must be improved to meet the current technological challenges. In the spark 
ignition engines, the premixed turbulent flame is modeled as a set of coherent flamelets. This 
approach requires special treatment near the walls, motivated by the modifications of the flame 
structure due to boundary layers. The present work proposes 0D modeling of combustion near the 
walls and in the reaction zone of the flame. To combustion model near the walls, the flame is divided 
into a free propagation contribution, and an interacting contribution with the walls. Each contribution 
is divided into a convective zone, wherein the entrainment of fresh gas is described, and a reaction 
zone, wherein the combustion reaction is modeled. Adding a reaction zone near the walls allows 
modeling a thermal gradient and a slower combustion reaction near the walls. To model the reaction 
zone, a flame discretization is made into several reaction zones. An engine operating range is 
simulated with our models, for quantifying the calibration parameters variability. To do this, models 
are calibrated on each operating point, by a method of minimization of the quadratic error on the heat 
released rate. Linear correlations can be found, depending on engines parameters. A good 
agreement between experimental data and simulation results is obtained with these parameters 
correlations. 
Keywords : Spark Ignition Engine, premixed turbulent flame, coherent flamelet, zero-dimensional 
model, boundary layer, front of flame  
